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W      Peso 
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El Gobierno Provincial de Pichincha está construyendo el sistema de riego Cayambe - 
Pedro Moncayo, el cual posee una laguna de estabilización con capacidad de 45000 
m3 y mediante una compuerta radial se controla el nivel de agua y descarga de flujo en 
el canal, la laguna está ubicada a 1.2 Km de la Parroquia Olmedo, en una zona que 
carece de energía eléctrica cercana. Este tipo de compuerta está formada por una 
pantalla curva de revestimiento tipo arco con un centro de curvatura en un eje pivote 
y acoplados mediante brazos radiales, el mecanismo de izaje actual es un polipasto 
manual ubicado en una zona incómoda para el operario, elementos mecánicos 
oxidados y concentración de carga de izaje en un solo punto de la compuerta.  
 
En el proyecto se levantó datos técnicos in situ de la compuerta radial para la 
elaboración de planos As Built tanto de la compuerta como de la estructura soporte del 
sistema de izaje, posteriormente se realizó el análisis de cargas actuantes producida 
por; fricción en los sellos, hidrostática y peso propio, además se determinó los 
esfuerzos y factores de seguridad en los elementos críticos, obteniendo factores de 
seguridad aceptables.  
 
Mediante un análisis de alternativas se consideraron varios sistemas de izaje como: 
tecle manual, mecanismo de engranes y motorreductor como propuesta futura en el 
caso que se instale energía eléctrica en el sector. Mediante una matriz de 
competitividad se selecciona como mejor alternativa el mecanismo manual de 
engranes reductores tipo planetario para el izaje de la compuerta radial, basados en la 
reducción del par torsor, los componentes principales de dicho mecanismo son: tambor 
de izaje compuesto por dos sprockets para una mejor distribución de carga de izaje, 
dos etapas reductoras, conformada por engranes rectos de módulo 8 denominados 
planetas y satélites, un volante motriz, trinquete de seguridad y cadenas de rodillo 
simple. El mecanismo se acopla a las dimensiones y cargas de la compuerta, mejora la 
ubicación del operario para el izaje, elementos mecánicos de acero inoxidable, un plan 
de mantenimiento adecuado, análisis de costos y planos del mecanismo propuesto.  
 
Palabras clave: Compuerta radial, fuerzas hidráulicas, análisis de esfuerzos, 





The Provincial Government of Pichincha is building the irrigation system Cayambe - 
Pedro Moncayo, which possesses a stabilization lagoon with a capacity of 45000 m3 
and by means of a radial gate controls the water level and discharge of flow in the 
channel, the lagoon is located 1.2 km from the Parish Olmedo, in an area that does not 
have access to electricity. This type of gate is formed by a curved screen coating type 
arc with a center of curvature in a pivot shaft and attached by means of radial arms, 
the current lifting mechanism is a manual hoist located in an uncomfortable area for 
the operator, rusty mechanical elements and concentration of load lifting in a single 
point of the gate. 
 
In the project rose technical data of in situ radial gate for the elaboration of plans As 
Built both the gate as the support structure of the lifting system, subsequently the load 
analysis produced by; friction in the seals, force hydrostatic and own weight, in 
addition it was determined efforts and factors of safety in the critical elements, 
obtaining acceptable safety factors. 
 
Through an analysis of alternatives were considered to be several systems of manual 
lifting as: manual hoist, mechanism of gears and gear motor as a future proposal in the 
case that you install electrical energy in the sector. Using an matrix of competitiveness 
is selected as the best alternative the manual mechanism of gears planetary type 
reducers for the lifting of the radial gate, based on the reduction of torque, the main 
components of such a mechanism are: hoisting drum composed of two sprockets for a 
better distribution of hoisting load, two reducing stages, formed by straight gear 
module 8 referred to as planets and satellites, a driving wheel, ratchet wheel and simple 
roller chains. The mechanism attaches to the dimensions and loads of the gate, 
improves the location of the operator for lifting, mechanical elements of stainless steel, 
a plan for proper maintenance, cost analysis and drawings of the proposed mechanism. 
 
 






Actualmente, el Gobierno Provincial de Pichincha construye el sistema de riego 
Cayambe - Pedro Moncayo que contribuye al desarrollo agrícola en la zona, el cual 
posee una laguna de estabilización, en el que desemboca el caudal del Río La Chimba 
almacenando 45 mil  metros cúbicos de agua que serán distribuidos a través de canales 
principales de riego en parcelas aledañas al sector. La misma posee una compuerta de 
tipo radial que permite la regulación y distribución uniforme del agua y en los 
momentos actuales la compuerta posee un mecanismo de apertura o cierre que  se 
acciona mediante un tecle manual de cadena de difícil acceso para el operario. Es 
necesario diseñar un mecanismo de izaje adaptado a las necesidades actuales de la 
compuerta radial, mediante un análisis de cargas hidráulicas y esfuerzos en elementos 
más críticos  en la compuerta radial y del pórtico sobre ella, para respaldar o sugerir 
cambios en la estructura ya construida.  
 
El Gobierno Municipal  del Cantón Cayambe y Pedro Moncayo, necesita que se realice 
una memoria técnica con análisis de cargas y factores de seguridad tanto en la 
compuerta radial como en la estructura de izaje y los planos As-Built de las 
instalaciones. Además una propuesta de un mecanismo de izaje, planos de montaje  y 
selección de los componentes del sistema con sus respectivos accesorios. Dicho 
estudio se utilizará, posteriormente, como requisito de un anteproyecto con la finalidad 
de solicitar una partida presupuestaria al Gobierno Provincial de Pichincha para 
ejecutar el proyecto, obra que es de vital importancia para  la regulación y distribución 
uniforme del agua, contribuyendo  al desarrollo agrícola en la zona. 
 
La Carrera de Ingeniería Mecánica de la Universidad Politécnica Salesiana, cuenta con 
docentes de alto nivel de conocimiento y experiencia en mecánica de fluidos, 
resistencia de materiales, análisis estructural, razón por la cual el Gobierno Autónomo 
de la Provincia de Pichincha, en el período 51, solicita a la Carrera de Ingeniería 
Mecánica el asesoramiento para el diseño del sistema de izaje para accionar la 
compuerta radial de la laguna de estabilización del Canal de Riego Cayambe-Pedro 
Moncayo. Este antecedente permitió que el Gobierno de Pichincha posesione a la UPS 
como una Institución de Educación Superior comprometida con las necesidades 
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locales. Por ello se solicita realizar el diseño de un sistema de izaje  a través de un 
proyecto de vinculación y con la participación de estudiantes.   
 
La Carrera de Ingeniería Mecánica una vez que tuvo conocimiento de esta petición  
planteó el tema, y agenda  una reunión con  el Gobierno de Pichincha, a fin de 
determinar los alcances que tendría el proyecto, las necesidades y las alternativas de  
solución, para ejecutar planos del  sistema de  izaje, así como los equipos y accesorios 
instalados. Se resolvió responder a través de un proyecto de vinculación, atendiendo a 
una carta enviada a la Física Sonia Guaño, MSc. Directora de Carrera de Ingeniería 
Mecánica. Al ejecutar el mencionado Proyecto con  El Gobierno Provincial de 
Pichincha, la Universidad resuelve una necesidad solucionando el problema de izaje 
de una compuerta radial.  
 
El objetivo general es diseñar un sistema de izaje para accionar la compuerta radial de 
la laguna de estabilización del canal de riego Cayambe - Pedro Moncayo.  
 
Para cumplir con el objetivo general se debe desarrollar los siguientes objetivos 
específicos: 
- Analizar cargas mediante la recopilación de datos técnicos de la compuerta 
tipo radial instalada en la laguna de estabilización del canal de riego 
Cayambe - Pedro Moncayo. 
- Seleccionar una alternativa de izaje mediante metodologías adecuadas para 
el mecanismo en base al análisis de cargas. 
- Diseñar y dimensionar el sistema de izaje acoplado a las dimensiones de la 
compuerta 
- Validar el diseño mediante un proceso de simulación. 
- Realizar un análisis de costos para determinar el valor de ejecución del 
presente proyecto de diseño. 
 
En el capítulo I correspondiente al marco teórico, se identifican los componentes de la 
compuerta, materiales, dimensiones tomadas en situ y todas las ecuaciones a utilizar 




En el capítulo II, se analizan las cargas de peso propio, fricción e hidrostática cuando 
la compuerta está cerrada, abierta 0.4 m y 0.8m. Asimismo un estudio de cuerpo libre 
para obtener la carga mínima necesaria para elevar la compuerta.  
 
En el capítulo III, se detallan los cálculos y parámetros de diseño del mecanismo 
propuesto tipo epicicloidal, que reduce el torque desde el tambor de izaje hasta el 
volante motriz, con factores de seguridad confiables y una validación de los cálculos 
teóricos mediante simulaciones en SolidWorks. Además un análisis comparativo entre 
el mecanismo de izaje actual y el diseñado en este documento.  
 
En el capítulo IV, se determinan los costos del mecanismo propuesto y se anexa hojas 
técnicas de los componentes, tecle y un manual de mantenimiento.  
 
Los resultados obtenidos permiten encontrar la carga de izaje necesaria 
específicamente para la compuerta radial de este proyecto y a partir de esta 
información plantearse un mecanismo de izaje de fácil acceso, seguro, confiable y 


















CAPÍTULO I                                                                                                           
MARCO TEÓRICO 
 
1.1 Compuerta radial 
Una compuerta radial es una estructura empleada en un canal, que permite el control 
del nivel de agua y descarga de flujo en los canales mediante el ajuste de la apertura 
de la compuerta. Posee una pantalla de revestimiento en forma de un arco circular cuyo 
centro de curvatura está en el muñón, está acoplada con brazos radiales que giran por 
muñones anclados a las paredes laterales o muelles, tiene capacidad de operación de 
alta carga hidráulica, operación segura y diversidad de tipos de accionamientos [1]. 
 
La Figura 1 muestra un esquema de una compuerta radial en donde h1 es la carga 
hidráulica de entrada en  m, h2 es la carga hidráulica de salida en m, A es el área 
transversal  de la abertura de la compuerta en m2  y N.A. es el nivel del agua [2]. 
 
 
Figura 1. Esquema de una compuerta radial [2] 
 
1.2 Ventajas y desventajas de las compuertas radiales 
 
a. Ventajas: 
- La forma radial proporciona una transferencia eficiente de cargas 
hidrostáticas a través del muñón, ayuda a ejercer un esfuerzo de elevación 
considerablemente menor en función de una compuerta plana [3]. 
 
- Funcionamiento más seguro y sencillo debido a su sistema de izaje 
mediante tecles o sistemas de transmisión de torque por engranes, lo cual 




- Para acomodar la ubicación del muñón y la estructura de izaje por cable o 
cadena  es probable que se ocupen pilares altos,  el muelle y la cimentación 
sean más largos, lo que provoca un aumento del costo debido a que se 
requiere más concreto.  
 
- El sistema de izaje mediante cadenas o cables sufren  ataques químicos en 
contacto con el agua y el aire, por lo que se debe implementar materiales 
inoxidables [3]. 
 
1.3 Partes y funcionamiento 
En la Figura 2 se ilustra las partes principales de una compuerta radial y su 
acoplamiento respectivo, la forma de su estructura puede variar según su utilización.  
 
 
Figura 2. Elementos principales de una compuerta radial [3] 
 
a. Pantalla curva de revestimiento  
Es el elemento principal de la compuerta que forma una superficie de contención 
cilíndrica, es decir, impide el paso del fluido hacia el interior de canal, está construida 
por una serie de planchas de acero con revestimiento endurecido y soldada a miembros 
estructurales horizontales que dan rigidez al conjunto. Debe tener un espesor mínimo 
de 1/4 pulg y varios agujeros ubicados alrededor del perímetro de la pantalla  para la 





b. Brazos radiales 
Son largueros con arriostramientos de  la misma sección y separación variable, donde 
se apoya la pantalla de la compuerta, cada viga transmite  la carga desde la pantalla a 
la placa del muñón. El extremo posterior de cada brazo acaba en una placa de pasador 
común en una disposición similar a un abanico [5].  
 
c. El eje pivote o muñón   
El muñón es la bisagra que ayuda al movimiento articular de la compuerta que gira 
respecto de un eje. Situados en la zona de apoyo del canal y normalmente fuera del 
agua, están unidos a través de pasadores de acero macizo [4, 6]. 
 
d. Sellos laterales e inferiores 
Los sellos laterales  estándar son de tipo J de  neopreno y tipo L para sellos inferiores 
atornillados al borde de una placa, se ajusta contra la placa de frotamiento en el 
hormigón para formar un sello hermético, como muestra la Figura 3. Proporcionan una 
mayor fuerza de sellado en proporción a la aumento de la cabeza [1, 5]. 
 
 
Figura 3. Sellos de neopreno  a) Sello lateral tipo J; b) Sello inferior [7] 
 
1.4 Sistema de izaje para compuertas radiales 
Es el sistema que permite el paso del agua al levantarse la compuerta, como descarga 
libre o descarga ahogada, su mecanismo elevador consiste en cables o cadenas 
ancladas a la compuerta, que a su vez se enrollan en poleas o piñones accionadas por 
un volante de un sistema de engranajes cuando la compuerta es manual o por un motor 




1.4.1 Tecle manual  
El tecle o polipasto de cadena es utilizado para levantar elevadas cargas de forma 
manual, generalmente tienen capacidad de carga desde ¼ hasta 12 ton. Las tapas, el 
marco y cubiertas están estampadas en acero, los engranes internos son hechos de 
aceros tratados, el trinquete proporciona el control de carga en cualquier punto, en la 
Figura 4 se muestra un esquema de un tecle manual y sus partes principales, el 
polipasto es utilizado para levantar cargas en línea recta de gancho a gancho, la cadena 
no debe estar sometida a torsión en el gancho inferior al momento del izaje  [8].  
 
 
Figura 4.Esquema y partes de un tecle [8] 
 
1.5 Materiales recomendados para la compuerta radial 
Según [3], los materiales comunes de una compuerta radial son de acero estructural, 
sellos de neopreno, acero inoxidable, etc. En la Tabla 1 se ilustra una referencia general 









Tabla 1. Materiales recomendados para compuertas radiales [5] 
 
 
1.6 Fuerzas actuantes en la compuerta 
El análisis de las fuerzas actuantes en la compuerta radial consiste en conocer la carga 
a vencer para el accionamiento de la compuerta, generalmente se obtienen por 
fórmulas en base a la compuerta establecida, las fuerzas principales son: el peso muerto 
de la compuerta, la fuerza de fricción y la presión hidrostática. Estas fuerzas se ven 
afectadas por: parámetros de geometrías, estructura de sellado de agua, cabezal de 
agua, grado de apertura de compuertas y la estimación de la presión hidrostática [4]. 
 
1.6.1 Peso de la compuerta 
El peso propio de la compuerta es la principal carga muerta en la estructura y se obtiene 
en función de sus propiedades mecánicas como dimensiones, densidad del material y 
el volumen, considerados a través del centroide del área transversal de los perfiles que 
la componen. El material más usado en la estructura de la compuerta es el acero, siendo 
la densidad del acero 7850 Kg/m3.  
Componente Selección del Material 
Placas de la carcasa, vigas de los muñones, 
soporte de elevación, marcos y placas de 
desgaste 
ASTM A36 o A572, acero 
Pasador del muñón ASTM  A705 tipo 630, acero forjado 
ASTM A27 o A148, acero fundido 
Casquillo del muñón ASTM B148, aluminio bronce 
ASTM B22, bronce al manganeso 
Eje del muñón ASTM A27, acero fundido 
ASTM A668, acero forjado 
Placas y tornillos en el sello 304 , acero inoxidable 
Cable de elevación 308, acero inoxidable 
Placa de retención del sello J 410, acero inoxidable o galvanizado 
Acero de refuerzo ASTM A615, acero grado 60  
Placas deflectoras Polietileno de peso molecular alto 
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En compuertas radiales  el peso propio es mayor que la resistencia al rozamiento y que 
la presión hidráulica vertical, entonces la acción de su peso basta para el descenso de 
la compuerta. El cálculo del peso de la compuerta se divide en el peso de la pantalla y 
el peso de los brazos de apoyo por tener diferente configuración geométrica [9]. 
 
                      ( )( )TransW V A L              (1) 
 
a. Centroide de la compuerta  
El centroide representa el centro geométrico de un cuerpo, se considera también como 
el punto en el cual se aplica el peso la pantalla y el de los brazos radiales de la 
compuerta, se observa en la Figura 5 que existe un centroide para cada configuración 
geométrica de la compuerta radial [10].   
  
 
Figura 5. Centroide de  a) Sector circular; b) Segmento de arco circular [10] 
 
1.6.2 Fuerzas hidrostáticas 
Son las fuerzas generadas por la presión del fluido en una dirección perpendicular a la 
superficie de contacto, esto debido al nivel permanente del cauce de la laguna y se 
ejerce  en toda el área proyectada del agua con la pantalla. En la cual se debe considerar 
la situación más crítica y esta se presenta en épocas de lluvia, es decir, en crecidas de 
la laguna. En la Figura 6, se observa que esta fuerza se descompone en una fuerza 





Figura 6. Fuerzas hidrostática horizontal y vertical en compuertas radiales [9] 
 
a. Fuerza horizontal  
Es la componente horizontal de la fuerza hidrostática que actúa sobre un área 
proyectada en un plano vertical, la componente pasa por el centro de presión de la 
proyección vertical [11]. 
 
1X PFxF y A                                                   (2) 
 
b. Fuerza  vertical  
Esta componente  actúa en la dirección vertical sobre el área proyectada de la 
superficie en un plano horizontal, la componente vertical sobre cualquier superficie es 
igual al peso del líquido real o imaginario situado sobre el área, pasando  por el centro 
de gravedad de ese volumen [11]. 
 
y PvF d A                                                  (3) 
 
c. Fuerza resultante  
La fuerza resultante es la raíz de la suma de los cuadrados de las componentes vertical 




R x yF F F                                                     (4) 
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d. Centro de presión hidrostática en compuertas radiales  
El centro de presión es un punto en la proyección rectangular de la compuerta  radial 
donde se sitúa la fuerza hidrostática. 
 









                                                     (5) 
 









                                                    (6) 
 
1.6.3 Fuerza de fricción  
La fuerza de fricción es producida por el rozamiento entre dos superficies en contacto, 
en el caso de la compuerta existen rozamientos en los cierres laterales y en los ejes,  la 
mayor fuerza de fricción es producida en los sellos laterales de neopreno que se estima 
en función de la cabeza hidráulica, coeficientes de rozamiento y el área de contacto.  
 
Para el análisis de cargas se considera a la carga de fricción solo cuando existe 
movimiento de apertura o cierre en la compuerta y no en estado estático. En la Figura 
7, se observa la carga de fricción en el sello lateral de una compuerta radial y las 





Figura 7. Fuerza de fricción en una compuerta radial [3] 
 






F S l l l h  
   
     
   
                                   (7) 
 
En la Figura 8, se observa los coeficientes de rozamiento estático y dinámico entre 
diversos materiales, en el caso de los sellos de la compuerta radial el coeficiente  es 
del caucho sobre  acero.  
 
 
Figura 8. Coeficientes de fricción estático y dinámico [13] 




1.6.4 Carga mínima de elevación 
La sumatoria de las cargas sobre la compuerta indica la tensión mínima de izaje, 
multiplicado por un factor de impacto se obtiene la carga máxima a la cual va a estar 
sometida, para que dentro de rangos aceptables de confiabilidad la compuerta no falle. 
 
1.7 Perfiles utilizados en compuertas radiales 
Los socios activos de Asociación Latinoamericana del Acero (Alacero) en Ecuador 
son: Acerías Nacionales del Ecuador ANDEC, Federación Ecuatoriana de Industrias 
del Metal - FEDIMETAL, Novacero, Dipac, etc. Las vigas estructurales IPE y HEB 
son generalmente de acero al carbono de alta resistencia y laminados en caliente, tienen 
la capacidad de resistir simultáneamente fuerzas axiales y momentos flectores [14]. 
 
a. Perfil HEB 
El perfil HEB es un producto laminado con una sección en forma de H, también 
llamado perfil grey, las caras exteriores e interiores de las alas son paralelas entre si y 
perpendiculares al alma, obteniendo con ello un grueso constante [14].  
 
b. Perfil IPE 
La viga IPE es un perfil con una superficie paralela esencialmente entre las alas y 
perpendiculares al alma, el perfil tiene una silueta en forma de I. En la Figura 9 se 
muestra las partes de una viga IPE y HBE su denominación es similar. 
 
 
Figura 9. Perfil laminado a) IPE;  b) HEB [14] 
 
En la Tabla 2 se muestra las dimensiones y las propiedades mecánicas a utilizar de 




Tabla 2. Propiedades mecánicas de perfiles IPE Y HEB [14] 
Denominación 
Dimensiones Propiedades 




mm mm mm mm mm cm2 Kg/mts X-X Y-Y 
HEB 100 100 100 6 10 12 26 20.4 450 167 
HEB 160 160 160 8 13 15 54.3 42.6 2490 889 
HEB 180 180 180 8.5 14 15 65.3 51.2 3830 1360 
HEB 200 200 200 9 15 18 78.1 61.3 5700 2000 
HEB 300 300 300 11 19 27 149 117 25170 8560 
IPE 140 140 73 4.7 6.9 7 16.4 12.90 541 44.9 
IPE 180 180 91 5.3 8 7 23.9 18.8 1320 101 
 
1.8 Esfuerzo cortante 
Cuando se aplica una fuerza transversal a un elemento, se efectúa un corte entre los 
sitios de aplicación de la fuerza, como muestra la Figura 10, existen fuerzas internas 
en el plano de la sección llamadas fuerzas cortantes y su resultante es equivalente a la 
fuerza ejercida.  
  
 
Figura 10. Fuerzas cortantes en uniones apernadas [15] 
 
Al dividir el cortante para el área transversal se obtiene el esfuerzo cortante, como se 






                                                     (8) 
 
1.9 Esfuerzo por aplastamiento 
Este esfuerzo es provocado cuando un elemento es soportado por otro como se muestra 
en la Figura 11, es decir, el esfuerzo de compresión dado entre dos elementos en un 
área de contacto, en el caso de uniones apernadas como se formula en ecuación (9), es 
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la carga transmitida por el perno dividida por el área rectangular proyectada del 
agujero, que tiene por base el diámetro del perno y por altura el espesor de la placa 
[16].    
 
 





                                                     (9) 
 
1.10 Relación de esbeltez en columnas 
Según [17], es la relación entre la longitud de la columna y las dimensiones de las 
secciones transversales, si la longitud aumenta también lo hace el riesgo de pandeo, 
otro factor importante como muestra la Figura 12, es el tipo de apoyo en los extremos 
llamado factor de longitud efectiva, K.  
 
 
Figura 12. Valores del factor de longitud efectiva en columnas [18] 
 
El manual AISC recomienda para miembros diseñados en compresión, que la relación 







                                                        (10) 
 
1.11 Flexión asimétrica  
La sección transversal de una viga posee ejes principales, como se observa en la Figura 
13, en los cuales el producto de inercia es cero, cuando las fuerzas externas se aplican 
en ejes distintos a los principales, se obtendrá una flexión asimétrica. 
 
 
Figura 13. Valores del factor de longitud efectiva en columnas [18] 
 
Los esfuerzos de flexión se determinan descomponiendo las fuerzas en componentes 
perpendiculares a los ejes principales, calculando los momentos de cada eje y el 
esfuerzo máximo producido por una combinación de los  momentos, como se expresa 








                                                   (11) 
 
Las especificaciones ASD estipulan que si una viga lateralmente apoyada se flexiona 
respecto a su eje x, el esfuerzo permisible Fb será 0.66 Fy, la combinación de los 











1.12 Ecuación de interacción  
Las ecuaciones de interacción se adaptan a la flexión de uno o ambos ejes principales 
y a la compresión axial, como se expresa en la ecuación (13), los miembros sujetos a 


















                                            (13) 
 

















                                                 (14) 
 
Fa y Fb son, respectivamente, los esfuerzos axiales y de flexión, fa y fb son las 
tensiones debidas a la fuerza axial y al momento de flexión, respectivamente. La 
tensión axial permisible, Fa, se establece para una longitud efectiva con datos visibles 
en la Tabla 3 [17].  
 
Tabla 3. Tensión axial permisible para 36 ksi [18] 








1.13 Factor de seguridad  
Dentro del campo de la ingeniería, los cálculos de estructuras y estimación de cargas 
está expuesta a incertidumbres, por lo que se debe tomar previsiones que garantice que 
no se producirá fallas, estas previsiones se denominan factores de seguridad.  
 
El esfuerzo admisible de una estructura, dado en tablas, debe ser mayor que el esfuerzo 
requerido o de trabajo, ya que el esfuerzo y el área de un elemento están inversamente 
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relacionados no se puede utilizar un factor de seguridad demasiado grande, pues 
reducirá el esfuerzo último y el esfuerzo de trabajo sería muy pequeño, el factor de 




Factor de seguridad Fs
Esfuerzodetrabajo
                           (15)                                                                 
 
1.14 Engranaje planetario 
Se compone de un engrane planeta, un engrane satélite y una corona como se ilustra 
en la Figura 14, en la cual el planeta es un piñón central y el satélite es un engranaje 
que puede girar tanto en torno a su propio eje como también en un circuito alrededor 
del planeta manteniéndose en órbita por la corona. 
 
 
Figura 14. Engranaje Planetario [19] 
 
Un reductor se define como una máquina conformada internamente por varios sistemas 
epicicloidales capaces de reducir un 95% el torque de entrada, la reducción de torque 
depende de factores de tamaño, geometría entre otros [20].  
 
1.15 Velocidades angulares en un sistema epicicloidal 
La Figura 15 muestra la dirección de las velocidades angulares en un tren epicicloidal, 





Figura 15. Velocidad angular en un tren epicicloidal [21] 
 
Para el cálculo de la velocidad angular del satélite en un tren de engranes rectos se 
debe tomar en cuenta una relación de transmisión del engranaje mediante los números 
de dientes y la velocidad angular del planeta, el valor absoluto permite una libertad 







                              (16) 
 
Donde ωp y ωs son las velocidades angulares en rpm del planeta y satélite 
respectivamente a su vez Np y Ns son el número de dientes del planeta y satélite 
correspondientemente. 
 
1.16 Diseño de engranajes rectos por criterio de flexión 
La fórmula de Lewis, se basa en un análisis de la tensión en la base del diente del 
engranaje, considerando dicho diente como una viga empotrada sometida a una fuerza 
entre dientes [19]. La fórmula de Lewis se deduce en la siguiente ecuación de esfuerzo 




                                            (17) 
 
Donde Y es el factor de forma de Lewis, m el módulo en cm y b se define como el 








                                                  (18) 
 
Donde Pot es la potencia CV, ω es la velocidad angular en rpm y Ft es la carga en lb. 







          (19) 
 
Despejando el módulo se obtiene la siguiente ecuación [19]: 
 
352.32
( )( )( )( )adm
Pot
m
Z Y  
            (20) 
 
Donde Ψ es el  Factor de guiado detallado en la Tabla 4, Z es número de dientes del 
engrane y admσ es la tensión máxima admisible en Kg/cm
2. 
 
Tabla 4. Factor de Guiado [19] 
Descripción Factor de guiado ψ 
Poca velocidad y montaje deficiente 5 
Calidad y condiciones normales 10 
Tallado muy preciso y apoyo rígido 15-30 
 
 
1.17 Análisis de fuerzas en engranes rectos 
Al acoplar un piñón y un engrane de dientes rectos se producen fuerzas que actúan en 
el punto medio del diente las cuales se observan en la en la Figura 16, estas fuerzas se 
describen como fuerza tangencial Ft = Wt que actúa perpendicularmente a la tangente 
generada por la involuta generando un par torsor en el diente del engrane, la fuerza 
radial como Ft = Wt que actúa de manera perpendicular a la fuerza tangencial 





Figura 16. Fuerzas tangenciales y radiales en los engranajes [22] 
 
La ecuación para obtener el par de torsión T se aplica mediante una carga que se 




                          (21) 
 
La fuerza radial Fr en kN se obtiene a través de la fuerza tangencial y un ángulo de 
presión θ  de 20° para paso grueso [22, 23]. 
 
tan( )r tF F                             (22) 
 
1.18 Teoría del esfuerzo cortante máximo 
Manifiesta que una parte sujeta a cualquier combinación de cargas fallará (por fluencia 
o por fractura) cuando el esfuerzo cortante exceda un valor crítico, donde σ1 ≥ σ2 ≥ σ3 









                                                  (23) 
 
Donde Sy es el esfuerzo de fluencia del material en MPa, s  es el factor de seguridad. 








                          (24) 
  
En el cual c=d/2 y I=πd4/64 y donde M es el momento flector en kNm, I es el momento 
de inercia en cm4, c es el centro de gravedad y d es el diámetro del eje en mm. Para 









                                                     (25) 
 
Para el estado del plano de esfuerzos y utilizando los esfuerzos principales se obtiene 
la siguiente ecuación [22]: 
 
   
2 2 2
3
32 0.5y x z x máx
s
M M T Sy
d 
  
                          (26) 
 
Se despeja d que es el diámetro mínimo permisible en el cual empezará a fallar el eje: 
 











     (27) 
 
La ecuación (27), se obtienen mediante un análisis de momentos flectores My-x y Mz-x 
en diferentes planos de trabajo a su vez se toma en cuenta el par torsor máximo Tmáx 
en kNm que influye en el eje. El factor de seguridad s  se define tomando en cuenta 
la aplicación de la máquina [22].  
 
1.19 Esfuerzos en ejes - falla por fatiga 
Dentro del funcionamiento de un eje rotario existen varios esfuerzos que pueden ser 
variables, repetidos, alternantes o fluctuantes que afecten al correcto funcionamiento 
del eje que está expuesto a diferentes cargas. Los factores que cuantifican las 
condiciones para un estudio de falla a fatiga son: superficiales, de tamaño, carga, 
temperatura, concentración de esfuerzos, límite de resistencia a la fatiga [21]. 
 
'




1.19.1 Límite admisible a la fatiga S’e 
El factor se basa en datos de pruebas de ciclo de carga de flexión o axial en base a la 
resistencia última a la tensión Sut del material, para el análisis en material de acero con 
Sut  < 200 ksi se ajusta la siguiente ecuación [21]: 
 
' 0.5e utS S                                       (29) 
 
1.19.2 Factor de corrección superficial Ka 
Su enfoque es en la parte superficial o acabados comunes en el acero, existe un análisis 
sobre superficies maquinadas y esmeriladas. A continuación se detalla una ecuación 
para determinar dicho factor: 
 
( )ba utK a S                                                  (30) 
 
Donde, el coeficiente a y el exponente b son valores de acabados superficiales como 
lo muestra la Tabla 5 [23]. 
 
Tabla 5. Factor de condición superficial Ka [21] 
Acabado superficial 
Factor a Exponente 
b Sut (kpsi) Sut (MPa) 
Maquinado o laminado en frío 2.70 4.51 -0.265 
 
1.19.3 Factor de corrección de tamaño Kb 
Se determina mediante el diámetro del eje d en mm, cuando mide menos de 8 mm se 
establece un Kb igual a 1 caso contrario si el eje está en el rango de 8mm < d ≤ 250mm 
el Kb se obtiene mediante la siguiente ecuación [23]: 
 
0.0971.189( )bK d
                  (31) 
 
1.19.4 Factor de corrección de carga a flexión Kc 
Para efectos de carga se tiene que emplear un factor de disminución de la resistencia 
del material mediante un estudio a flexión, se define como un factor de carga en la cual 




1.19.5 Factor de corrección de temperatura Kd 
Cuando la temperatura de trabajo es mayor a la temperatura ambiente la resistencia a 
la fluencia del acero se reduce, por este motivo se detalla en la Tabla 6 el factor de 
corrección de temperatura [23]. 
 
Tabla 6. Factores de modificación de temperatura [23] 
Condiciones de temperatura Kd 
T° ≤ 450 °C 1 
450 °C < T° ≤ 550°C 1 - 0.0058 (T - 450) 
840 °F < T° ≤1020 °F 1 - 0.0032 (T - 840) 
 
1.19.6 Factor de corrección de confiabilidad Ke 
Se emplea un factor de confiabilidad para apreciar una resistencia a la fatiga menor 
que la utilizada para producir los valores de mayor confiabilidad como se ilustra en la 
Tabla 7, donde el porcentaje de confiabilidad del 99.9 % será el valor a utilizar [21]. 
 






99.9 3.091 0.753 
 
1.19.7 Factor de concentración de esfuerzos a fatiga Kf 
El factor toma en cuenta la disminución del límite de resistencia a la fatiga debido a 
los radios de muesca formados en el eje, los cuales pueden ocasionar una 













                    (32) 
 
3 5 2 8 30.19 2.51(10 ) 1.35(10 ) 2.67(10 )ut ut uta S S S
         (33) 
 
Donde r es el radio de la muesca en mm, Kt  es la concentración de esfuerzos y Sut es 
el esfuerzo último a la tensión en MPa. El factor de concentración de esfuerzos a 
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torsión Kt se determina con valores de la curva de la Figura 17, el cual está en función 
del diámetro mayor, menor y el radio de la muesca del eje [24]. 
 
 
Figura 17. Factor de concentración de esfuerzos Kt [21] 
 
1.20 Esfuerzo a flexión en engranes rectos 
El método AGMA aplica una serie de factores adicionales de modificación al esfuerzo 
flexionante con la ecuación de Lewis modificada para determinar el esfuerzo 
flexionante. Para hallar el espesor del diente se debe tomar en cuenta las ecuaciones 
del número de esfuerzo flexionante en la ecuación (34) y el esfuerzo admisible 
ajustado en la ecuación (35) que se muestran a continuación [24]: 
 
 ( )( )( )
( )
t
t o s m B v
F Pd
S k k k k k
F J









         (35) 
 
1.20.1 Espesor del diente F 
El espesor o ancho de diente como muestra la Figura 18, es la zona de contacto entre 
dos caras de engranajes donde se ejerce una fuerza de empuje entre las mismas, esta 





Figura 18. Espesor del diente [23] 
 
1.20.2 Factor geométrico J 
Se analiza tomando en cuenta el factor de concentración de esfuerzos Kf el cual 
depende del perfil del diente en base al esfuerzo, que está concentrado en la zona del 






                                                    (36)  
 
Donde Y es el factor de Lewis, Kf  es el factor de concentración de esfuerzos a fatiga 
y mN es la relación de repartición de cargas. 
 
Factor de forma de Lewis considera la geometría del diente para encontrar su 
resistencia efectiva en el filete de la raíz considerando los esfuerzos a flexión, paso 


















                                              (39) 
 
Donde Pc es el paso circular del engrane, l es la altura del diente en mm y t es el espesor 
del diente en mm, como lo muestra la Figura 16. El factor de concentración de 
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0.34 0.458H                         (41) 
  
0.316 0.458L                         (42)  
 
0.29 0.458M               (43) 
 
Donde rf  es el radio de entalle en mm, ϕ es el ángulo de presión, la relación de 








                                                    (44)  
 
Donde PN es el paso de base normal del engrane y Z es el número de dientes 
 
1.20.3 Fuerza tangencial en el diente Ft 
Influye en la cara del diente como se muestra en la Figura 16, es fuerza ejercida por el 
par torsor del elemento tomando en cuenta la distancia del centro del engrane al 
diámetro primitivo. Se determina a través de la ecuación (21) 
 
1.20.4 Factor sobrecarga Ko 
Considera la factibilidad de que existan variaciones de velocidades, vibraciones, 
choques, aumentos de carga y otras condiciones específicas que pueden causar fuerzas 
mayores a la fuerza tangencial ejercida en el diente del engrane [23]. Estos valores se 
detallan en la Tabla 8, para un impacto moderado en la compuerta radial.   
 












1.20.5 Factor de tamaño Ks 
Es descrito para la carga general de fatiga, se toma en cuenta el tamaño del diente y 
espesor del diente. Se confía un valor de 1 para módulos de 5 o menores y para 
módulos mayores a 5 se recomienda tomar en cuenta la Tabla 9. 
 
Tabla 9. Factores de tamaños sugeridos KS [24] 
Paso diametral [Pd] Módulo métrico [m] Factor de tamaño Ks 
≥ 5 ≤ 5 1.00 
4 6 1.05 
3 8 1.15 
2 12 1.25 
1.25 20 1.40 
 
1.20.6 Factor de distribución de carga Km 
Aumenta los esfuerzos de los mayores anchos de cara, consiente en mantener el ancho 
de cara de un engrane dentro de los límites 8/pd < F < 16/pd con un valor nominal de 
12/pd se menciona también factor de ancho de cara. Algunos valores sugeridos para 
Km se muestran en la Tabla 10. 
 
Tabla 10. Factor de distribución de carga [24] 
Ancho de cara Factor de ancho de cara Km 
[plg] [mm]  
< 2 50 1.6 
6 150 1,7 
9 250 1.8 
≥ 20 500 2.0 
 
 
1.20.7 Factor dinámico Kv 
Este factor depende de la geometría del diente, velocidad lineal; en la cual se ponen en 
contacto los dientes y acoplamientos de dientes de engranes en movimiento. Para la 

















             (46) 
 













                        (48) 
 
Donde Vt es la velocidad lineal en m/s, A y B son parámetros de diseño, Qv es el grado 
de calidad AGMA, para procesos de fabricación típicos, se recomienda las clases 5, 6 
o 7 que conciernen a engranes fabricados por rectificado o de calidad comercial [24]. 
 
1.20.8 Factor espesor de orilla KB 
Define el esfuerzo de flexión considerado de un engrane con espesor de aro demasiado 








                                                       (49) 
 
Donde tR es el espesor del aro debajo del diente y ht es la profundidad total del diente. 
Para un mB ≥ 1.2 un factor KB =1 y para un mB < 1.2 un factor KB=1.6 ln(2.24/mB). 
 
1.20.9 Factor de confiablidad KR 
Este dato se basa en la confiabilidad de diseño que el fabricante crea necesario, en la 
Tabla 11, se muestran cifras en base a estadísticas de datos de fallas [21]. 
 
Tabla 11. Factor de confiabilidad para engranes (KR) [23] 





1.20.10 Factores de esfuerzo de ciclo YN 
Este factor modifica la resistencia AGMA para vidas que no sean mayores a 107 ciclos 
tomando en cuenta el tipo de material. El cálculo de número de ciclos de carga NC se 
lo puede encontrar con la siguiente ecuación: 
 
60( )( )( )cN L n q           (50) 
 
Donde L es la vida de diseño en horas, n es la velocidad de giro del engrane en rpm, q 
es el número de aplicaciones de carga por revolución. El factor q para determinados 
dientes, en su mayoría de veces es 1 pero en el caso de trenes planetarios o engranes 
locos es 2, L es un factor con fundamentos en la vida real y se tomará en cuenta datos 
establecidos en la Tabla 12 [21]. 
 
Tabla 12. Vida de diseño recomendada [21] 
Aplicación Vida de diseño [L] 
Automotriz 1500 - 5000 
Equipo Agrícola 3000 - 6000 
Elevadores, ventiladores industriales 8000 - 15000 
Motores eléctricos, maquinaria industrial en general 20000 – 30000 
 
En la Figura 19 muestra la gráfica que permite determinar el factor de esfuerzo en 
función de número de ciclos de carga. 
 
 
Figura 19. Factor de esfuerzo de ciclos YN [21] 
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1.20.11 Número de esfuerzo flexionante admisible Sat 
Existe una relación de los números de esfuerzos para aceros en el estado de 
endurecimiento total con el número de dureza Brinell en la raíz del dientes, el grado 1 
es la norma básica y el grado 2 requiere mayor control sobre la composición de la 
aleación, microestructura. El factor Sat se lo puede relacionar en la Figura 20 según 
criterio del fabricante [24]. 
 
 
Figura 20. Número de esfuerzo a flexión permisible Sat [21] 
 
1.21 Esfuerzos flexionantes en el diente de un engrane  
La falla del engrane sucede por la rotura de los dientes, consecuencia de que el esfuerzo 
de diseño por flexión es mayor que el esfuerzo permisible. La Figura 16, ilustra las 
fuerzas y dimensiones en un diente, utilizados para determinar  la resistencia del diente 







                                                      (51) 
 
1.22 Esfuerzo a la picadura  en engrane 
El esfuerzo a la picadura  o de contacto, provoca la fractura y separación de pedazos 
del material de la superficie, el acabado superficial cede y falla el engrane. La ecuación  
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                                         (52) 
 
Donde Ft, Ko, Kv, Ks, KH y b son los mismos factores encontrados en el análisis de 
esfuerzos a flexión en engranes rectos a excepción de términos adicionales (ZR) factor 
de condición superficial, (d) diámetro de paso del piñon y (ZI) factor geométrico de 
resistencia a la picadura calculado mediante el ángulo de presión del diente y una 


















                                                           (54)     
   
El coeficiente elástico del material del engrane (ZE) lo muestra la Tabla 13.  
 
Tabla 13. Coeficiente elástico del Acero (ZE) [25] 
Material del piñón 
Material del engranaje 
Acero 
Acero,  E=207 GPa 191 
 
                    
1.23 Cálculo de la resistencia  por fatiga superficial en engrane 
Existe esfuerzos a la fatiga superficial publicados por AGMA, pero deben aplicarse 









                                                  (55)       
 





Figura 21. Factor de corrección (CL) [23] 
 
El factor de confiabilidad para engranes (CR) se obtienen mediante la Tabla 11 
correspondiente al factor de corrección KR, el factor de corrección de dureza se halla: 
 
1 ( 1)H GC A m                                              (56)   
   
Se trabajará con la resistencia a la fatiga superficial (Sfc´) de máximo grado 1 como 
lo muestra la Figura 22.  
 
 
Figura 22. Resistencia a la fatiga superficial (Sfc´) [23] 
 
Al dividir el esfuerzo a la picadura real con el esfuerzo por fatiga superficial corregida 






                                                       (57)   
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1.24 Distribución de Weibull en rodamientos 
Tomando en cuenta una confiabilidad del 90% para la vida de cálculo o de catálogo y 
varios parámetros adicionales como factor de diseño, rpm entre otros se establece la 
carga dinámica de catálogo C en kN, la cual permite determinar un rodamiento 
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          (58) 
 
Donde o  es la velocidad angular en rpm, Lo es el ciclo de uso del rodamiento, XD  es 
un factor de construcción que se define en la ecuación (63) y  Fd es el factor de diseño 
el cual se define en la ecuación (64). 
 
( )(60)D o oX L         (59) 
 
( )d f AF a R                 (60) 
 
Donde af  es un factor de aceleración 1.2 por diseño Weibull y RA es la reacción radial 
generada en el eje en kN. Existen parámetros de diseño Weibull que se definen como: 
X0  es igual a 0.02, Ө-X0  es igual a 4.439, a tiene un valor de 3 y b es igual a 1.483.  
 
1.25 Parámetro de selección de sprockets 
Tienen un material de 35 a 40 puntos de carbón y pueden ser endurecidos por inducción 
o con flama a una dureza de 30 a 45 Rockwell C, la selección del sprocket es en función 
de la carga de trabajo, número de dientes, RPM y la potencia ejercida. A partir del paso 
se procede a escoger el sprocket en función del número de dientes [27]. 
 
Carga de trabajo( ) ( )( )
396000
T P RPM
HP            (61) 
 




1.26 Cadenas de rodillo simple 
La selección de la cadena es en base al sistema de numeración de norma ANSI que 
viene dado en función del paso, las de tipo H de la marca SKF tienen la capacidad de 
absorber cargas de choque un 10% más que las cadenas ANSI estándar, adecuadas 
para aplicaciones con cargas de choque elevadas y velocidades de trabajo bajas, el 
rango de temperatura de operación es de -20 a 150 °C [28].  
 
1.27 Trinquete  
Los trinquetes tienen diferentes aplicaciones como: la detención directa de la carga o 
como un acople en los mecanismos de frenado, que tiene por objetivo limitar el 
movimiento rotatorio en un eje en un sola dirección. Se lo puede realizar mediante un 
engranaje dentado como muestra la Figura 23, en las cuales sus dientes puedan obtener 
una forma triangular y la uñeta debe tener la misma forma del diente [29]. 
 
 
Figura 23. Esquema del trinquete [19] 
 
Para diseñar se comprueba mediante esfuerzos cortantes, análisis de esfuerzo a flexión 





                            (62) 
 
Donde F es la fuerza tangencial aplicada al engrane, a es la altura del diente y b es la 










Donde Sy es el esfuerzo de fluencia del material y ns es un factor de seguridad que 
debido al impacto y choque de la uñeta con el engranaje se recomienda de 3 o 4. En 
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CAPÍTULO II                                                                                                         
ANÁLISIS DE FUERZAS  EN LA COMPUERTA RADIAL Y PÓRTICO 
 
2.1 Cálculo del peso de la compuerta radial 
 
2.1.1 Peso de la pantalla radial  
 
 
Figura 24. Componentes de la pantalla radial. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 14, se detalla los componentes de la pantalla radial de la compuerta y 
mediante la ecuación (1), se determina el peso de cada componente de la pantalla. 
 
Tabla 14. Peso de la pantalla de la compuerta radial 







Placa 1 AISI 410 6x1.50x0.01 m 1 706.5 706.5 
Placa 2 ASTM 126 0.3x1.5x0.015 m 3 52.98 158.94 
Placa 3 ASTM 126 0.5x0.36x0.01 m 6 14.13 84.78 
Placa 4 ASTM 126 0.1x6x0.01 m 4 47.1 188.4 
Perfil 1 HEB 160 Longitud: 1.5 m 1 63.9 63.9 
Perfil 2 HEB 180 Longitud: 6 m 2 307.2 614.4 
Perfil 3 HEB 180 Longitud: 1.5 m 3 76.8 230.4 
Perfil 4 IPE 140 Longitud: 1.5 m 7 19.35 135.45 
Perfil 5 IPE 180 Longitud: 6 m 1 112.8 112.8 
Perno 1 Acero Inox Ø ½ x 2 pulg 250 0.075 18.75 
Sello 1 Neopreno 0.15x0.017x6 m 4 17.59 32.73 
TOTAL 2384 
Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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2.1.2 Peso de los brazos radiales de apoyo 
 
 
Figura 25. Componentes de los brazos radiales. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 15, se detalla los componentes de los brazos radiales de la compuerta, las 
propiedades y dimensiones de los perfiles son obtenidas de la Tabla 2, mediante la 
ecuación (1) se determina el peso individual y el total de los brazos. 
 
Tabla 15. Peso de los brazos radiales de la compuerta 







Perno 2 Acero Inox. Ø ¾ x2 pulg 160 0.11 25 
Perno 3 Acero Inox. Ø 2 ½ x 5 pulg 2 2.75 8 
Perfil 6 HEB 180 Longitud: 6.53 m 4 385 1541 
Perfil 7 HEB 180 Longitud: 5.02 m 2 296 592 
Perfil 8 HEB 300 Longitud: 1.25 m  1 166 166 
Perfil 9 IPE 180 Longitud: 6.43 m 1 145 145 
Perfil 10 IPE 140 Longitud: 1.20 m 9 18 166 
Placa 5 ASTM A126 0.3x0.25x0.3 m 4 25 100 
TOTAL 2743 
Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
2.1.3 Peso total de la compuerta radial  
Sumando el peso de la pantalla (2384 kg) y el peso de la estructura de apoyo (2743 
kg), se obtiene un peso total de la compuerta de aproximadamente 5127 Kg [5.13Ton].  
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2.2 Cálculo del centro de gravedad de la compuerta radial   
Las fuerzas del peso propio anteriormente calculadas están ubicadas en el centro de 
gravedad de su configuración geométrica correspondiente, por lo cual se halla el centro 
de gravedad tanto de los brazos radiales como de la pantalla radial como se observa en 
la Figura 26 y los cálculos de detallan a continuación:  
 
 
Figura 26. Centro de gravedad de: a) Brazos radiales.  b) Pantalla radial. Elaborado por: Galo 
Guañuna & Junior Ortiz 
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2.3 Cálculo de la carga hidrostática en la compuerta cerrada 
 
2.3.1 Centro de presión hidrostática 
En la Figura 27, se muestra la ubicación del centro de presión hidrostática de la 
proyección del espejo de agua en sentido horizontal y vertical. 
 
 
Figura 27. Centro de presión hidrostática en la compuerta cerrada. Elaborado por: Galo Guañuna & 
Junior Ortiz 
 
En la Tabla 16, se detalla los valores medidos in situ de la compuerta radial para el 
posterior cálculo de la carga hidrostática mediante la ecuación (5) y la ecuación (6). 
 
Tabla 16. Valores conocidos para el cálculo de carga hidrostática 
Valores conocidos [m]  
trZ  0Z  cZ  b d R 
 [kg/m3] 
5.3 6 1.25 4.75 1.68 6.97 1000 
      Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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6.97




     
1cos( ) 6.97 6.97cos(35) 1.26a R R m      
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2.3.2 Carga hidrostática horizontal, vertical y resultante 
En la Figura 28, se observa la ubicación de la fuerza hidrostática horizontal, vertical y 
resultante sobre la pantalla de la compuerta radial, las cuales se determinan mediante 
la ecuación (2), (3) y (4) respectivamente, que se detallan a continuación. 
 
 
Figura 28. Carga hidrostática en compuerta cerrada. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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2.4 Cálculo carga hidrostática en la compuerta abierta 0.4 m 
 
2.4.1 Centro de presión hidrostática 
En la Figura 29, se muestra la ubicación del centro de presión hidrostática de la 
proyección del espejo de agua en sentido horizontal y vertical para una apertura de la 
compuerta de 0.4 m, esta es una apertura media de la apertura de operación. 
 
 
Figura 29. Centro de presión hidrostática en la compuerta abierta a 0.4 m. Elaborado por: Galo 




En la Tabla 17, se detalla los valores medidos in situ de la compuerta radial con una 
apertura de 0.4 m para el posterior cálculo de la carga hidrostática mediante la ecuación 
(5) y (6). 
 
Tabla 17. Valores conocidos para el cálculo de carga hidrostática a 0.4m 
Valores conocidos [m]  
trZ  0Z  cZ  aZ  b d R 
 [kg/m3] 
5.3 6 1.25 0.4 4.75 1.68 6.97 1000 
            Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
1
1 1( ) 5.3 1.25 0.4( ) ( ) 31.58
6.97
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Para Fx I m
ad












Para Fx A d b m















Para Fx y m
a





















Para Fx y y m
A y
I
Para Fy y y m
A y
    





2.4.2 Carga hidrostática horizontal, vertical y resultante 
En la Figura 30, se observa la ubicación de la fuerza hidrostática horizontal, vertical y 
resultante, se determinan mediante la ecuación (2), (3) y (4) respectivamente. 
 
 
Figura 30. Carga hidrostática en la compuerta abierta 0.4 m. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
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2.5 Cálculo de la carga hidrostática en la compuerta abierta 0.8 m 
 
2.5.1 Centro de presión hidrostática 
En la Figura 31, se muestra la ubicación del centro de presión hidrostática de la 
proyección del espejo de agua en sentido horizontal y vertical para una apertura de la 
compuerta de 0.8 m, apertura máxima de operación como lo muestra el Anexo 5.  
 
 
Figura 31. Centro de presión hidrostática en la compuerta abierta a 0.8 m. Elaborado por: Galo 
Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 18, contiene valores medidos in situ de la compuerta con una apertura de 
0.8 m para el cálculo de la carga hidrostática mediante la ecuación (5) y (6). 
 
             Tabla 18. Valores conocidos para carga hidrostática-apertura de 0.8m 
Valores conocidos [m]  
trZ  0Z  cZ  aZ  b d R 
 [kg/m3] 
5.3 6 1.25 0.8 4.75 1.68 6.97 1000 
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2.5.2 Carga hidrostática horizontal, vertical y resultante 
En la Figura 32, se observa la ubicación de la fuerza hidrostática horizontal, vertical y 
resultante sobre la pantalla de la compuerta radial con apertura máxima de operación, 
las cuales se determinan mediante la ecuación (2), (3) y (4) respectivamente. 
 
 
Figura 32. Carga hidrostática en compuerta abierta 0.8 m. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
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2.6 Curva de presiones hidrostáticas para diversas alturas  
Mediante las presiones encontradas anteriormente se tabulan los resultados y se genera 
una ecuación de la línea de tendencia mediante excel como se muestra en la Figura 33, 
lo que permite hallar la carga hidráulica para cualquier elevación de la compuerta, 
siendo la variable “x” la altura de apertura en metros.   
 
 





2.7 Fuerza de fricción del sello de neopreno tipo J  
En la Figura 34, se muestra la ubicación y sentido de la fuerza de fricción  al inicio de 
la apertura de la compuerta radial y las dimensiones del sello lateral de tipo J.  
 
 
Figura 34. Fuerza de fricción y sello tipo J. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 19, se detalla los valores medidos in situ de la compuerta radial, el 
coeficiente de rozamiento del caucho sobre el acero se muestra en la Figura 7 y la 
fricción por los sellos laterales, se calcula mediante la ecuación (7). 
 
Tabla 19. Valores conocidos para el cálculo de fricción 
Valores conocidos [m]   





5.8 3.94 0.86 3.8 0.5 0.05 0.015 0.06 0.05 0.1 6.14x106 0.015 
     Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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2.8 Análisis de fuerzas en estado de equilibrio de la compuerta 
 
2.8.1 Análisis de fuerzas en la compuerta cerrada 
En la Figura 35, se muestra la ubicación de todas las fuerzas actuantes en la compuerta 
cerrada y de las variables a encontrar en el análisis de estado de equilibrio. 
 
 
Figura 35. Diagrama de cuerpo libre en la compuerta cerrada. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
 
En la Tabla 20, se detallan los valores medidos in situ de la compuerta radial y los 
valores calculados anteriormente para el análisis de estado de equilibrio. 
 
Tabla 20. Valores conocidos para análisis de fuerzas en compuerta cerrada 
[ kg ] [ ° ]  
xF  yF  SF  1W  2W    1   
18952.5 6986.84 251.44 2384 2743 24 35  
[ m ] 
0Z  CZ  trZ  pxy  pyy  EX  PX  R 
6 1.25 5.3 3.16 0.81 4.51 6.77 6.97 
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2.8.2 Análisis de fuerzas en la compuerta abierta 0.8 m 
En la Figura 36, se muestra la ubicación de todas las fuerzas actuantes en la compuerta 
abierta y de las variables a encontrar en el análisis de estado de equilibrio. 
 
 
Figura 36. Diagrama de cuerpo libre en la compuerta abierta. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
 
En la Tabla 21, se detalla los valores medidos in situ de la compuerta a apertura de 




Tabla 21. Valores conocidos para análisis de fuerzas en compuerta abierta 
[ kg ] [ m ] [ ° ] 
xF  yF  SF  0Z  CZ  trZ  aZ  pxy  pyy    1  
13061 3897 127.72 6 1.25 5.3 0.8 2.62 0.97 24 35 
1W  2W   R EX  PX  m  n   1   
2384 2743  6.97 4.51 6.77 1.2 0.33  27.79  
      Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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T kg   
 
Multiplicando la tensión por un factor de impacto de 1.2 
4096(1.2) 4915.2 5T kg Tn    
 
2.9 Análisis de esfuerzos por cortante en el eje pivote 











kg kg   
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2.9.1 Factor de seguridad  para el eje pivote 
En la Figura 38, se muestra todas las fuerzas actuantes en el eje pivote construido en 
AISI 1018  y sus dimensiones para el análisis de esfuerzos por cortante. 
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2.10 Análisis de esfuerzos por aplastamiento en el eje pivote 
 
2.10.1 Factor de seguridad para placa de brazo radial 
En la Figura 39, se muestra la carga en la placa del brazo radial construido en acero 
A36 y su área de aplastamiento respecto al eje pivote. 
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2.10.2 Factor de seguridad para ménsulas del eje pivote 
En la Figura 40, se muestra la carga en las ménsulas construidas en acero A36 y sus 
















    2.11  
 
2.11 Análisis de cargas en el pórtico soporte del sistema de izaje 
En la Figura 41, se muestra el pórtico de soporte del polipasto, la identificación de sus 
componentes y las cargas principales que soporta.  
 
 
Figura 41. Esquema del pórtico soporte del polipasto. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
2.11.1 Cálculo de pesos de los componentes del pórtico 
En la Tabla 22, se detalla los pesos actuantes de los componentes sobre el pórtico, 
propiedades tomadas de la Tabla 2 y el peso es calculado mediante la ecuación (1). 
 
Tabla 22. Valores de pesos actuantes sobre el pórtico 










Perfil 1 Perfil HEB 200 0.2x0.2x3.7 2 61.3 453.62 
Perfil 2 Perfil HEB 160 0.16x0.16x2.73 2 42.6 232.59 





















El valor de la carga de elevación (T), se encuentra detallado en la sección 2.8.2, el peso 
del polipasto es obtenido mediante catálogo Yale Hoists [8].  
 
686 3553.4 49000 53239.4 53.2
T Polipasto Arco
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W W W T
W N kN
  
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2.11.2 Análisis en el arco del pórtico 
En la Figura 42, se muestra todas las cargas y reacciones del pórtico producidas por la 
tensión de izaje y peso del arco calculados anteriormente para el análisis de cargas.  
 
 




( ) ( / 2) 0
2.18
( ) 53239.4( )













   

 
1 1 0.42tan ( ) tan ( ) 21
/ 2 1.09
2 90 90 21 69






    
     
     
 
( 1) (21)(53239.4) 19079.3 19TN sen W sen N kN     
( ) (21)19079.3 6837.4 6.8yN sen N sen N kN     




2.11.3 Análisis en la viga soporte del pórtico 
En la Figura 43, se muestra las cargas actuantes sobre las 2 vigas del pórtico calculadas 
anteriormente para el análisis de cargas.  
 
 
Figura 43. Análisis de cargas en la viga de soporte arco-pórtico. Elaborado por: Galo Guañuna & 
Junior Ortiz 
En la Tabla 23, se detalla las  propiedades de la viga del pórtico tomadas de la Tabla 
2 y cargas anteriormente calculadas.  
 
Tabla 23. Valores conocidos para análisis de cargas en la viga del pórtico 
      Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 














































HEB 200 [ m ] [ N ] 
xr [cm] yr [cm] l  [m] A [cm
2] m n PolipastoW  T 
8.54 5.07 2 78.10 2.81 0.42 686 49000 
3[ ]xS m  
3[ ]yS m  [ ]l m  [ ]YS MPa  
    





Para elmaterialAISI 1018 con resistencia 50 kg/mm2 , de la Tabla 29:
0.66( ) 0.66(250 10 ) 1.65 10
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2.11.4 Análisis para columna soporte del pórtico 
En la Figura 44, se muestra las fuerzas actuantes sobre las 4 columnas del pórtico, 
compuestas por 4 perfiles HEB cada columna.  
  
 
Figura 44. Inercias en columna compuesta. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 24, se detalla las  propiedades de la viga del pórtico tomadas de la Tabla 
2 y cargas anteriormente calculadas.  
 
Tabla 24. Inercias en columna compuesta 
Valores conocidos del HEB 100   
2[ ]A m  [ ]l m  ( )E GPa  
4[ ]XoI m  
4[ ]YoI m  k  mxC  
0.0026  2  250  50.5 10x   50.2 10x   2.1 0.85  
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Caso empotrado libre según Figura 12 
 







      
 
Para el AISI 1018 con resistencia de 50 Kgf/mm2, según Tabla 3: 
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Para la ecuación de interacción:  
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CAPÍTULO III                                                                                                         
DISEÑO Y SIMULACIÓN DEL MECANISMO DE IZAJE  
 
3.1  Parámetros de los engranes del mecanismo propuesto 
En la Figura 45, se muestra un esquema de la propuesta de izaje mediante un 
mecanismo planetario con dos etapas multiplicadoras, sus engranes son llamados 
planetas y satélites de acuerdo a su posición, los puntos C, D, F, E, I son los apoyos. 
 
 
Figura 45. Etapas en el sistema epicicloidal. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 25 se detalla la nomenclatura y parámetros de los engranes rectos a utilizar. 
 
Tabla 25. Parámetros de los engranes del sistema planetario 
Variable Descripción Valor 
1Z p  
Número de dientes del planeta 1 40 
1p  Velocidad angular del planeta 1 2.5 [rpm] 
1Zs  
Número de dientes del satélite 1 6 
1s  
Velocidad angular del satélite 1  
2Zs  
Número de dientes del satélite 2 40 
2s  
Velocidad angular del satélite 2  
2Z p  Número de dientes del planeta 2 6 
2p  Velocidad angular del planeta 2  
m Módulo 8 
                         Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
61 
 
3.2 Diámetros y velocidades angulares en engranes  
 
a. Etapa 1 
En la Figura 46 se muestra la etapa reductora 1 del mecanismo, los diámetros 
primitivos de un engrane llamado planeta 1 y dos engranes llamados satélites 1, su 
nomenclatura esta detallada en la Tabla 25.  
 
 
Figura 46. Mecanismo epicicloidal – etapa 1. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 








dp m Z mm
dp m Z mm
  
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b. Velocidad angular del satélite 1 respecto al planeta 1 
Se encuentra con la ecuación (16) y mediante valores conocidos de la Tabla 25, la 
ecuación original se modifica dividiendo para 2 ya que existen dos satélites de las 




































c. Etapa 2 
En la Figura 47 se muestra la etapa reductora 2 del mecanismo, los diámetros 
primitivos de un engrane llamado planeta 2 y dos engranes llamados satélites 2, su 
nomenclatura esta detallada en la Tabla 25.  
 
 
Figura 47. Mecanismo epicicloidal – Etapa 2. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
Diámetros de los engranes mediante valores conocido de la Tabla 25: 
 
2 2 8(40) 320s sdp M Z mm  
 
2 2 8(6) 48p pdp M Z mm    
 
d. Velocidad angular del satélite 2 respecto al planeta 2  
Se encuentra con la ecuación (16) y mediante valores conocido de la Tabla 25, la 
ecuación original se modifica dividiendo para 2 ya que existen dos satélites de las 



































3.3  Cálculo de fuerzas y torques en el mecanismo 
El torque en el eje 1, 2 y 3 se representan como T1, T2 y T3 respectivamente, Tsprocket  
es el torque en el sprocket, T es la fuerza de elevación  y se considera sprockets de 
radio 0.084m como se observa en la Figura 45 y mediante la ecuación (21) se obtiene:  
 
   
1
1 24.5 0.0848 24.5 0.0848 4.16
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  3 2 22 2 2.1 0.024 0.1ts pT F r kNm     
 
Donde Ftp1 y Ftp2 son fuerzas tangenciales en los planetas 1 y 2, Fts1 y Fts1 son las fuerzas 
tangenciales en los satélites 1 y 2, Frp1 y Frp2 son las fuerzas radiales en los planetas 1 
y 2, Frs1 y Frs2 son las fuerzas radiales en los satélites 1 y 2 respectivamente. 
 
3.3.1 Potencia necesaria para el tambor de izaje 
Según catálogo de moto reductores de engranes “NORD DRIVESYSTEMS”, para un 
torque de 4160 Nm y 2.5 rpm en el tambor de izaje, se recomienda un moto reductor 







Tabla 26.  Motorreductor recomendado para tambor de izaje [32] 
Motorreductor 
Modelo  SK8382-100 LH/4 
Torque 4706 N m 
Velocidad angular 4.5 rpm 
Potencia 2.2 kw ≈ 3 HP 
                 Especificaciones del Motorreductor en el Anexo 1 
 
Por lo tanto la potencia necesaria para el accionamiento del tambor de izaje es: 3 HP 
 
3.3.2 Módulo en función de la potencia 
Mediante la ecuación (20) se calcula el módulo del  satélite 1 por ser el engrane más 





( )( )( )( )s s adm
Pot
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Pot = Potencia = 2.23 CV
ω = Velocidad angular =8.33 rpm
Z = Númerodedientes = 6
Y= Factor de Lewis  para 6dientes = 0.176
ψ= Factor deguiado, según Tabla 2=10
 
 
Las propiedades de  resistencia y dureza del AISI 4340 se detallan en la Tabla 27. 
 









°C MPa MPa 




















Por lo tanto se verifica un módulo de 8 para todos los engranes del sistema 
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3.4 Análisis de fuerzas y torques para el eje 1 
En la Figura 48, se muestra el eje 1 que contiene el planeta 1 con sus fuerzas 
tangenciales y radiales, dos sprockets de izaje y sus tensiones de elevación.  
 
 
Figura 48. Fuerzas actuantes en el eje 1. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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En la Figura 49, se muestra el diagrama de cortante, momento flector y torques del eje 
1  en el plano X-Y, donde actúan fuerzas radiales y las tensiones de elevación. 
 
 
Figura 49. Diagrama cortante, momento flector y torques en eje 1 plano X-Y. Elaborado por: Galo 
Guañuna & Junior Ortiz 
 














































V V R kN
  
     
  
 






(1.68) 1.41 14.05(0.1) 0
M
M V kN m
M M V kN m

    
     
 
       
2 2 2 2
4.84 1.41 5.04R y x z xM M M kN m        
 
En la Figura 50, se muestra el diagrama de cortante y momento flector para el eje 1  en 
el plano X-Z, donde actúan fuerzas tangenciales. 
 
 





3.4.1 Diámetro mínimo para el eje 1 por esfuerzos combinados 
Material para el  eje 1: AISI 4340 según Tabla 27: Sy = 1360 MPa, Sut = 1470 MPa, el 
diámetro mínimo se calcula con la ecuación (31), para un factor de seguridad de 2. 
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Diámetro mínimo de construcción  
1 60eje d mm    
 
3.5 Análisis de fuerzas y torques para el eje 2  
En la Figura 51, se muestra el eje 2 que contiene el satélite 1 y 2  con sus fuerzas 
tangenciales y radiales.  
 
 
Figura 51. Fuerzas actuantes en el eje 2. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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En la Figura 52, se muestra el diagrama de cortante, momento flector y torques del eje 




Figura 52. Diagrama cortante, momento flector y torques en eje 2 plano X-Y. Elaborado por: Galo 
Guañuna & Junior Ortiz 
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En la Figura 53, se muestra el diagrama de cortante y momento flector para el eje 2  en 
el plano X-Z, donde actúan fuerzas tangenciales en sentido opuesto.  
 
 
Figura 53. Diagrama cortante y momento flector eje 2 plano X-Z. . Elaborado por: Galo Guañuna & 
Junior Ortiz 
 
3.5.1 Diámetro mínimo para el eje 2 por esfuerzos combinados 
Material para el  eje 2: AISI 4340 según Tabla 27: Sy = 1360 MPa, Sut = 1470 MPa. 
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Diámetro mínimo de construcción: 
2 30eje d mm    
 
3.5.2 Factor de seguridad por análisis de fatiga en el eje 2  
El análisis por fatiga se calcula mediante la ecuación (28) y sus factores mediante las 
ecuaciones (29) hasta la ecuación (33), con un diámetro de construcción de 25 mm. 
 
'
e a b c d e f eS K K K K K K S  
 
En la Tabla 28 se detalla los factores para análisis por fatiga en el eje 2, repitiéndose 
los factores Ka, S’e, Kc, Kd y Ke del eje 1, con diámetro de construcción de 30 mm. 
 
Tabla 28. Factores para análisis por fatiga del eje 2 
Variable Descripción Valor 
Se Límite de resistencia a la fatiga  
S’e Límite admisible a la fatiga 735 MPa 
Ka Factor de modificación superficial 0.65 
Kb Factor de modificación de tamaño menor   
Kc Factor de modificación de carga a flexión 1 
Kd Factor de modificación de temperatura < 450°C 1 
Ke Factor de modificación de confiabilidad del 99.9 0.753 
Kf Factor de concentración de esfuerzos a fatiga  




1.189( ) 1.189(30) 0.85b
Para mm d mm


































Reemplazando estos valores en la curva de la Figura 17, se obtiene: 





















       
 
3.6 Análisis de fuerzas y torques para el eje 3  
En la Figura 54, se muestra el eje 3 que contiene el planeta 2 y el volante motriz con 
sus fuerzas tangenciales y radiales.  
 
 
Figura 54. Fuerzas actuantes en el eje 3. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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Para un volante de diámetro de 1.2 m para el eje 3, se calcula la fuerza necesaria del 
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En la Figura 55, se muestra el diagrama de cortante, momento flector y torque del eje 
3 en el plano X-Y, donde actúan fuerzas radiales del planeta 1 y del volante. 
 
 
Figura 55. Diagrama cortante, momento flector y torques en eje 3 plano X-Y. Elaborado por: Galo 
Guañuna & Junior Ortiz 
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En la Figura 56, se muestra el diagrama de cortante y momento flector para el eje 3 en 
el plano X-Z, donde actúan fuerzas tangenciales. 
 
 





Por lo tanto el Momento flector máximo en el plano Y-X es -0.28 kNm y en el plano 
Z-X es -0.77 kNm 
 
3.6.1 Diámetro mínimo del eje 3 por esfuerzos combinados 
Material para el  eje 1: AISI 4340 según Tabla 27: 1360 MPa, Sut = 1470 MPa. 
El diámetro teórico se calcula mediante la ecuación (27), para un factor de seguridad 
de 3. 
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Diámetro mínimo de construcción  
2 25eje d mm    
 
3.7 Cálculo del volante motriz 









Mediante un análisis de inercia del volante en AutoCAD como lo muestra la Figura 
58, se determina un valor de:  10 4 41.94 10 0.0194I x mm m     
 
 
Figura 58. Inercia del volante mediante AutoCAD. . Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
a. Esfuerzo por torsión 
El material de volante es el ASTM  A-36 o también llamado AISI 1018 con resistencia 
de 50 kg/mm2, cuyas propiedades mecánicas se detallan en la Tabla 29.  
 
Tabla 29. Propiedades mecánicas del ASTM A36 [14] 
Norma  
Fluencia Esfuerzo máximo Alargamiento 
% 
MPa MPa 
A36 250 400 20 
 
Según Tabla 29: Sy=250 MPa 
 



















3.8 Determinación de ancho de cara para los engranes del mecanismo 
El ancho de la cara se determina en el engrane de menor diámetro y de mayor torque, 
es decir, el satélite 1. Se determina mediante la ecuación (34) por esfuerzo a flexión.  
 
 ( )( )( )
( )
t
t o s m B v
F Pd




En la Tabla 30, se detalla los factores correspondientes determinando el factor de 
sobrecarga, el factor de tamaño y el factor de distribución de carga, se obtienen de la 
Tabla 8, 9 y 10 respectivamente.   
 
Tabla 30. Factores para cálculo del ancho de cara del engrane 
Variable Descripción Valor 
F Espesor del diente  
J Factor geométrico  
Pd Paso diametral  3 
Ft Fuerza tangencial en el diente 14.05 [kN] 
Ko Factor sobrecarga 1.25 
Ks Factor de tamaño  1.15 
Km Factor de distribución de carga 1.6 
Kv Factor dinámico  
KB Factor espesor de orilla 1 
                      Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 31, se muestra los parámetros calculados para el engrane satélite 1. 
 
Tabla 31. Detalle del engrane del satélite 1 
Descripción Fórmula Valor 
Número de dientes Diámetro primitivo / Módulo 6 
Módulo Diámetro primitivo / Número de dientes 8 
Diámetro primitivo Número de dientes * Módulo. 48 
Espesor del diente 19/40 * (π * Módulo) 11.94 
Paso circular π * Módulo 25.1 
Radio de entalle (π * Módulo) /12 2.1 
Altura del diente 2.25 * Módulo 18 
Paso normal Paso circular * cos( 20 ) 23.6 
           Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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El factor dinámico se determina como se muestra:  
 
Mediante recomendación de AGMA:  7vQ   
0.667 0.667
Mediante Ec.(41):
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Según Tabla 27, para el acero 4340: Dureza superficial 430HB   
Reemplazando en la curva de la Figura 20 se obtiene:  
77.3 12800 77.3(430) 12800 46.04 317.43atS HB KSI MPa       
 
Mediante la ecuación (50) y según Tabla 12 se escoge un valor de L: 
660( )( )( ) 60(15000)(8.33)(1) 7.49 10 cicloscN L n q x    
 
Reemplazando los ciclos en la curva de la Figura 19 se obtiene:  
0.0178 6 0.0178Y 1.358( ) 1.358(7.49 10 ) 1.02N cN x
     
Según Tabla 11, para 99% de confiabilidad:  
1RK   
 












































Por tanto el ancho de cara para los engranes de la etapa 1, detallado en la Figura 45,  
del mecanismo planetario es de 55 mm para un factor de seguridad de 3. Para los 
engranes de la etapa 2, detallado en la Figura 45 del mecanismo epicicloidal se calcula 
en el engrane más crítico, el planeta 2, con una fuerza tangencial de 2.1 KN, 
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El ancho de cara teórico para los engranes de la etapa 2 del mecanismo planetario es 
de 10 mm, menor que el determinado en la etapa 1 debido a la reducción del torque, 
pero el ancho de cara de construcción será de 30 mm para obtener una relación 
proporcional entre las dos etapas, estética y aumento del factor de seguridad.  
 
3.9 Esfuerzo flexionante en el engrane de 6 dientes 
Se valida el engrane de 6 dientes por esfuerzo flexionante con la fuerza tangencial de 





6 6(14.05 10 ) (0.018)
191.59
(0.055) (0.012)
Para acero 4340 del Anexo 16: 1360






















3.10 Cálculo del esfuerzo por resistencia a la picadura superficial  
De la ecuación (52): 
 
t o V s HDonde F ,K ,K ,K ,K y bson los mismosfactoresencontradosen elanálisis a flexión
para el anchodecara yen la Tabla 23.
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Según Tabla 13: 
191EZ MPa  
 
Según AGMA: 






( )cos( ) (20)cos(20) 6.66
0.14
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3.11 Cálculo de la resistencia  por fatiga superficial en engrane  













Para un ciclo de vida de 7.49x106 anteriormente encontrada en el cálculo del ancho de 
cara, se obtiene el factor de corrección con datos de la Figura 21. 
 
0.056 6 0.0562.466 2.466(7.49 10 ) 1.01LC N x
     
 
 
Engranes endurecidos totalmente, la dureza del engrane y del piñon es la misma, por 
lo que su relación de durezas es 1 y mediante la ecuación (56) se obtiene: 
1.2 0









     
 
 
De la Tabla 11, para un factor de confiabilidad del 99% se obtiene: 
1RC   
 
Mediante sugerencia de [23], para temperaturas menores a 250°F se recomienda:  
1TC   
 
Mediante Tabla 27 se encuentra una dureza del AISI 4340 con temple y revenido de 
430 HB, este valor reemplazado en la curva de la Figura 22 se obtiene: 
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3.12 Cálculo y selección del elemento de fijación chaveta   
En la Figura 59, se observa las variables de las dimensiones de la chaveta para el eje 





Figura 59. Dimensiones de chaveta.  Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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T = Par transmitido =340Nm
d = Diámetrodeleje =30mm
w = Ancho
L = Longitud chaveta =15mm
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Las medidas de w y h están establecidos en función del diámetro del eje en el 
prontuario de máquinas, el cual se detalla en la Tabla 32 para el resto de ejes del 
mecanismo que contienen los engranes: 
 
 
Tabla 32. Dimensiones de chavetas seleccionadas para los ejes del mecanismo 
      Especificaciones de cada chaveta en el Anexo 7 
 
3.13 Cálculo de capacidad de carga y selección de los rodamientos   
El eje 1 es el que soporta la máxima carga del sistema, por tanto se encuentra su 
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R =w =Reacción radial
a =Factor deaceleración=1.2
η =RPM
L =Ciclode usodel rodamiento
 
 
X0 = 0.02 
0θ-X  = 4.439 
b=1.483; a=3 
RD = 0.015 
 Diámetro [mm] w [mm] h [mm] h1 [mm] h2 [mm] 
Eje 1 60 18 11 7 4.4 
Eje 1 80 22 14 9 5.4 
Eje 2 35 10 8 5 3.3 
Eje 3 30 8 7 4 3.3 
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Mediante la ecuación (60): 
( ) 1.2(29.91) 35.89d f AF a R KN    
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Se utiliza la carga máxima de 60 kN para selección de rodamientos del catálogo de 
SKF y NSK visualizado en la Tabla 33. 
 
Tabla 33. Unidades de rodamientos seleccionadas [33] 
  Detalle de cada unidad de rodamiento en el Anexo 2. 
 
3.14 Cálculo del trinquete 
Las variables del trinquete se identifican en la Figura 23 y el material de construcción 
es el SAE 1045, cuyas propiedades mecánicas se detallan en la Tabla 34. 
  
Tabla 34. Propiedades mecánicas del SAE 1045 [21] 
UNS núm. Procesamiento 
Resistencia a 






G10450 HR 570 310 163 
 
 Diámetro [mm] Tipo Marca Código 
Eje 1 80 Pedestal SKF SYJ80TF 
Eje 2 30 Brida NSK SFT30 
Eje 3 55 Brida NSK SFT55 
Eje 3 35 Brida NSK SFT45 
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a = Altura deldiente = 27 mm
b = Espesor deldiente = 40 mm































b. Esfuerzo por cortante 



























3.15 Selección de piñón y cadena para tambor de izaje 
 
a. Sprockets 
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arg ( )( ) 16534.71(21)(2.5)
HP
P
C a detrabajo T RPM







Para la selección del sprocket de paso de 1” y 21 dientes se seleccionan en la página 
E-72 del catálogo de Martin como se observa en el Anexo 3, donde se selecciona 
Piñones simples N° 80, paso 1”, tipo B, código 80B21SS en acero inoxidable.  
 
b. Cadena 
Del catálogo de cadenas de transmisión SKF en la página 16, como se observa en el 
Anexo 4, se selecciona para el paso de 1”, N° 80 y una carga de trabajo de 73.5 kN, 
una cadena de rodillos SKF Xtra Resistentes serie H, según norma ANSI, en acero 
inoxidable y pretensada.  
 
3.16 Cálculo de las bases para el mecanismo  
 
a. Columnas 
En la Figura 60 se observa las columnas de base para el mecanismo propuesto, que 
están sometidas a cargas de compresión y momento flexionante, poseen una altura 





Figura 60. Columnas de base para mecanismo propuesto. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
 
El momento Mx se obtiene al multiplicar la carga de izaje de un sprocket por la 
distancia existente entre la columna y el sprockets de 0.33 m. El valor de carga de izaje 
y de  RDy se detalla en la sección 3.4  
 
3 324.5 10 (0.330) 8.08 10xM x x N m   
6 6
Flexión Asimétrica
Para elmaterial ASTM A-36 , de la Tabla 29:












































Con un módulo de resistencia Sx = 9.79 x10-5 m3, se elige un perfil con un valor 
aproximado. Del catálogo de perfiles HEB obtenido de DIPAC [14], se elige el perfil 




















































Caso empotrado libre según Figura 12 
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Para el ASTM A-36, según Tabla 3: 
 










8.8 10 56.11 10
118.18 10 165 10
0.43 1 Si cumple
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Por tanto se selecciona un perfil HEB 120 de 1.5 metros de longitud para cada 






b. Pernos de anclaje 
Una conexión tradicional entre una columna de acero y una fundición de concreto se 
basa en una placa de acero la cual es anclada al hormigón mediante pernos de anclaje 
como se muestra en la Figura 61. 
 
 
Figura 61. Conexión de una placa base al concreto [34] 
 
La estructura está diseñada para soportar diferentes esfuerzos desarrollados en la 
columna debido a cargas laterales y gravitacionales los cuales afectan el correcto 
funcionamiento de la conexión entre la columna y el concreto como se muestra en la 
Figura 62, debido a esto se debe tomar en cuenta las diferentes cargas para el diseño 
de los pernos de anclaje. 
 
 































































Por lo tanto se selecciona un perno de anclaje de ½ x 7 plg  
 
c. Placa base 
Para cálculo de las medidas en las placas base se utiliza el método de diseño por 













M M kNm M kNm
P kN




Factor de reducción de resistencia al aplastamiento: 
0.65L   
 
Material SAE 1020 Grado C 
 0.6 0.6 516 310yF Sy MPa    
 
De la Tabla 2 se obtiene los valores del perfil HEB 120 en el cual:  
0.120 ; 0.120h m b m    
 
Para el hormigón utilizamos una resistencia a la compresión de: 
' 21cf MPa   
 
El diámetro de los pernos de anclaje está en la sección 3.16 parte b. 
13panclad mm   
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Las longitudes mínimas de la placa base se determina en base a los siguientes cálculos, 
donde N y B son el largo y ancho de la placa respectivamente. 
 
    
  
10 ; 0.120 10 13
0.25







N h d N
N m





   





   1.75 1.75 0.013 0.023b panclad d     
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      
 
A partir de los cálculos realizados se concluye con las medidas de la placa base: 
 
Largo es 260 [mm], ancho es 260 [mm] y el espesor es 15 [mm]. 
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d. Repisa base de caja reductora 
En la Figura 63 se muestra las dimensiones de la respisa base de la caja reductora y se 
considera el peso total de 285 Kg de sus componentes, esto sumado a las fuerzas que 
se ejercen sobre ella y multiplicado por un factor de impacto de 1.2, se obtiene la fuerza 
total de 10.6 kN que se denomina Fcaja.  
   
 

















































3.17 Número de vueltas del volante para la apertura de la compuerta 
Para realizar el siguiente análisis se debe tomar en cuenta la relación de velocidad 










     
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Por lo tanto 44 vueltas del volante equivale una del sprocket. Para encontrar la longitud 
de contacto entre la cadena y el sprocket se determina el perímetro del sprocket. 
 
 2 2 0.0849 0.53sprocketP r m      
 
Considerando que la cadena ocupa solo la mitad del sprocket, es decir solo la mitad 






P m     
 
Aproximadamente 1m de desplazamiento de la cadena equivale a 1m de  
desplazamiento lineal de la compuerta por lo que si se desplaza 0.27m en 0.5 de vuelta 





vueltas del sprocket   
 
Si  1 vuelta del sprocket equivalen a 44 vueltas del volante, entonces 0.019 vueltas del 





vueltas del volante   
 











3.18 Simulación estática en ejes mediante Solidworks 
 
a. EJE 1 
El análisis de tensión mediante Solidworks con cargas estáticas, como se muestra en 
la Figura 65, da como resultado un esfuerzo de Von Mises máximo 178.9 Mpa.  
 
 
Figura 64. Simulación a tensión del eje 1. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
El análisis del desplazamiento mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 66, 
da como resultado un desplazamiento máximo de 0.072 mm. 
 
 
Figura 65. Simulación del desplazamiento en el eje 1. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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El análisis del factor de seguridad mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 
67, da como resultado un factor de seguridad mínimo de 3.4. 
 
 
Figura 66. Simulación del factor de seguridad en eje 1. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
Como se observa en la Figura 65 no existen cargas concentradas que afecten el 
funcionamiento del eje, a su vez se muestra en la Figura 66 una deflexión máxima en 
el eje de 0.072 mm el cual no es influyente en el trabajo ejercido en el eje, en la Figura 
67 nos muestra un factor de seguridad determinado por el esfuerzo cortante máximo 
que muestra confiabilidad y es de 3.44 
 
b. EJE 2 
El análisis de tensión mediante Solidworks con cargas estáticas, como se muestra en 
la Figura 68, da como resultado un esfuerzo de Von Mises máximo 117 Mpa. 
 
 
Figura 67. Simulación a tensión del eje 2. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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El análisis del desplazamiento mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 69, 
da como resultado un desplazamiento máximo de 0.03 mm. 
 
 
Figura 68. Simulación del desplazamiento en el eje 2. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
El análisis del factor de seguridad mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 
70, da como resultado un factor de seguridad  mínimo de 4. 
 
 
Figura 69. Simulación del factor de seguridad en el eje 2. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
 
Como se observa en la Figura 68 no existen cargas concentradas que afecten el 
funcionamiento del eje, a su vez se muestra en la Figura 69 una deflexión máxima en 
el eje de 0.03 mm el cual no es influyente en el trabajo ejercido en el eje, en la Figura 
70 nos muestra un factor de seguridad determinado por el esfuerzo cortante máximo 
que muestra confiabilidad y es de 4. 
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c. EJE 3 
El análisis de tensión mediante Solidworks con cargas estáticas, como se muestra en 
la Figura 71, da como resultado un esfuerzo de Von Mises máximo 89 Mpa.  
 
 
Figura 70. Simulación a tensión del eje 3. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
El análisis del desplazamiento mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 72, 
da como resultado un desplazamiento máximo de 0.027 mm. 
 
 
Figura 71. Simulación del desplazamiento en el eje 3. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
El análisis del factor de seguridad mediante Solidworks, como se muestra en la Figura 





Figura 72. Simulación del factor de seguridad en el eje 3. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior 
Ortiz 
 
Como se observa en la Figura 71 no existen cargas concentradas que afecten el 
funcionamiento del eje, a su vez se muestra en la Figura 72 una deflexión máxima en 
el eje de 0.072 mm el cual no es influyente en el trabajo ejercido en el eje, en la Figura 
73 nos muestra un factor de seguridad determinado por el esfuerzo cortante máximo 
que muestra confiabilidad y es de 4. 
 
3.19 Simulación dinámica en el mecanismo mediante Solidworks 
En la Figura 74, se observa el mecanismo epicicloidal construido en 3D para el 
posterior análisis dinámico mediante Solidworks Motion. 
 
 
Figura 73. Mecanismo planetario 3D en Solidworks. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
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En la Figura 75, se observa la ubicación del mecanismo epicicloidal en la obra civil de 
la compuerta radial, teniendo como apoyos perfiles HEB 180 de 1,5 m de altura.  
 
 
Figura 74. Ubicación del mecanismo en obra civil. Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
a. Análisis de fuerza de torsión necesaria en el volante del mecanismo 
En la Figura 76, se observa la gráfica resultante del análisis dinámico mediante 
Solidworks Motion, con la torsión inicial de 4.16 kNm en el eje 1, se obtiene una fuerza 
de torsión de salida en el eje 3 correspondiente al torque del volante de 0.1 kNm, el 
resultado mediante la simulación dinámica se asemeja al valor encontrado 
manualmente de un torque necesario en el volante de 0.1 kNm y 110 rpm.  
 
 




3.20 Análisis comparativo del mecanismo de izaje actual vs propuesto  
En la Tabla 35 muestra un análisis comparativo entre el sistema de izaje actual y el 
propuesto, tomando en cuenta propiedades cualitativas observadas en la Tabla 35. 
 




Durabilidad  Conservación de elementos mecánicos con factores ambientales. 
Confiabilidad Funcionamiento correcto de los elementos críticos de sistema. 
Mantenimiento 
Conservación de los elementos mecánicos en base a una correcta 
lubricación y limpieza. 
Garantía Validación del funcionamiento del mecanismo de izaje. 
Diseño Estudio previos al mecanismo de izaje 
Ergonomía Características de funcionamiento in situ. 
Costo Costos en función del mecanismo de izaje 
Instalación Facilidad y condiciones adecuadas para instalar el equipo.  





Tabla 36. Análisis comparativo del mecanismo de izaje 
Ítem Actual (Polipasto) 
Propuesta Sistema Manual  
(Mecanismo de engranes) 
Propuesta Sistema eléctrico 
(Motorreductor) 
Durabilidad 
Oxidación de elementos mecánicos 
por una mala elección de accesorios. 
Elementos diseñados para situaciones 
críticas de ambiente y carga. 
Elementos mecánicos totalmente 
aislados de factores ambientales. 
Confiabilidad 
Cadena de eslabones genera atascos 
con frecuencia. 
Cadena de rodillos ejerce un mejor 
acoplamiento entre cadena y piñon. 
Sistema de frenado incluido en el 
motorreductor muy seguro. 
Engranes elaborados con materiales 
termo tratados. 
Engranes fabricados con material AISI 4340 
y tratamiento térmico nitrurado.  
Engranes compactos con tratamiento 
térmico y carcasa de cubrimiento 
metálica. 
Mantenimiento 
Se puede generar fallas por no  tener 
un plan de mantenimiento definido. 
Plan de mantenimiento definido y a ejecutar 
para conservar la vida útil de los elementos. 
Mantenimiento establecido en hojas 
técnicas por el proveedor. 
Garantía 
Producto estándar establecido en 
catálogo general del fabricante. 
Respaldo técnico del diseño de todo el 
mecanismo. 
Garantía del motor establecida por el 
fabricante. 
Diseño 
Mayor tensión en la cadena debido a la 
transmisión de carga por un solo 
elemento en el tambor de izaje. 
Menor tensión en la cadena debido a tener 
dos tambores de izaje. 
Sistema automatizado mediante 
sensores y pulsadores. 
Ergonomía 
Izaje mediante cadenas.  Izaje mediante un volante de maniobra. Izaje mediante pulsadores manuales. 
Ubicación del tecle en sitio de difícil 
acceso. 
Ubicación del sistema de izaje de fácil 
acceso por el operario. 
Ubicación de los controles de mando 
de fácil acceso. 
Costos El costo del tecle es accesible. El costo del mecanismo implica gastos de 
construcción 
El costo del sistema implica costos 
adicionales de importación. 
Instalación  
Fácil instalación, acoplado a un 
gancho en la estructura de izaje.   
Es necesario dos columnas bases y pernos de 
anclaje. 
No existe energía eléctrica para su 
instalación y funcionamiento. 
  Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz
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3.20.1 Matriz de competitividad 
La matriz de competitividad detalla las fortalezas y debilidades de cada sistema de 
izaje propuesto, además muestra una valorización del 1 al 5 lo cual representa un 
desempeño de funcionabilidad bajo y alto respectivamente como se muestra en la 
Tabla 37, obteniendo como resultado un mecanismo de engranes y motorreductor 
factibles para un desempeño adecuado para el izaje de la compuerta radial 
 







Calificación Calificación Calificación 
Durabilidad  3 5 5 
Confiabilidad 4 5 5 
Mantenimiento 3 5 4 
Garantía 3 5 5 
Diseño 4 5 4 
Ergonomía 3 4 5 
Costo 5 4 3 
Instalación 5 4 1 
Resultado 30 37 32 










CAPÍTULO IV                                                                                                    
CÁLCULO DE COSTOS 
 
4.1 Análisis de costos  
Es información con la que se establece el costo incurrido en la adquisición o la 
producción de un bien o prestaciones de servicio y la forma como fueron generados 
para cada una de las actividades en las que se desarrolla el proceso productivo [36].  
Los costos pueden ser clasificados de las siguientes formas:  
 
- Costos Directos 
- Costos Indirectos  
 
a. Costos directos 
Es aquel que se relaciona directamente en los procesos de construcción del proyecto 
desde la transformación de la materia prima hasta el producto final  y se clasifican en:  
 
- Costo de Materiales 
- Costos de fabricación 
- Costos de acabados superficiales 
- Costos de elementos mecánicos 
 
b. Costos indirectos 
Son gastos generales del proceso de fabricación, que no interfieren directamente en el 
proceso de transformación, estos costos suelen ser administrativos [36]. 
 
4.2 Costos de componentes y accesorios para el mecanismo de izaje  
Los costos de mecanizado de un eje se los puede realizar en función del tiempo de 
maquinado en torno y fresadora, tomando en cuenta los costos de la hora máquina en 
el mercado actual. A continuación en la Tabla 38 y 39 se muestran las fórmulas para 
encontrar el tiempo de mecanizado en torno - fresadora y parámetros previos a 
mecanizar, para realizar el análisis de tiempos de debe tomar en cuenta las dimensiones 
brutas del material, diámetro del eje [D], diámetro exterior [De], diámetro final [Df], 
longitud a mecanizar [l], avance máximo [amax], distancia a perforar [d], profundidad 




Tabla 38. Fórmulas para tiempos de mecanizado [29] 
Parámetro  Fórmula  Unidad 
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Medida a Desbastar    maxP De Df a A        [min] 
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   [ud.] 
Longitud Total de Trabajo max(  cot ) L l a     
   [mm] 
Pasadas de Desbaste 1 max Y De a D   
   [ud.] 
Tiempo de Mecanizado Total PC R C PTmt Tm Tm Tm Tm      
   [min] 
Distancia de aproximación para 
alcanzar la Vc 
 1 1 1A d D d      [mm] 



















Tabla 39. Consideraciones previas para el mecanizado 
Descripción Valor Unidad 
Velocidad de Corte Desbaste [Vc] 60 [m/min] 
Velocidad de Corte Acabado [Vc] 80 [m/min] 
Avance de Desbaste [s] 0.08 [mm/rev] 
Avance de Acabado [s] 0.04 [mm/rev] 
Avance Máximo de Desbaste 4  [mm] 
Avance Máximo de Refrentado 0.5  [mm] 
Avance Máximo de Acabado 0.1 [mm] 
           Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 40 se detallan los materiales necesarios con sus respectivos costos. 
 
Tabla 40. Costos de materiales 






1 HEB 180 6000 mm 400,00  400,00 
3 Placa 700mm x700mmx8mm 25,00 75,00 
1 Fungible Electrodo E7018, E308L 30,00 30,00 
10 Discos Desbaste y Corte  2,50 25,00 
271 AISI 4340 Costo por kg 3,50 950,00 
24 AISI 1018 Costo por kg 1,60 38,40 
1 Tubo 2” 
Inoxidable, espesor 2mm, 
longitud de 6000mm 
60,00 60,00 
1 Tubo 4” 
Inoxidable, espesor 2mm, 
longitud de 800mm 
10,00 10,00 
1 Varilla ½” Inox, lisa, longitud de 800mm. 5,00 5,00 
                                                                                    Total    1593,4 
Especificaciones de las cotizaciones en el Anexo 6 
Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 







Tabla 41. Costos de elementos mecánicos 







20 Pernos-turcas M12x35 0,85  17,00  
6 Pernos- tuercas M18x35 2,56  15,36  
6 Tornillo prisionero M10x30 0,35  2,10  
2 Tornillo prisionero M12x12 0,25  0,50  
2 Tornillo prisionero M8x15 0,20  0,40  
2 Tornillo prisionero M10x20 0,28  0,56  
1 Tapa de volante Ø 25mm 2,97  2,97  
1 Tapa de engrane Ø 80mm 3,50  3,50  
1 Chaveta 12mmx8mmx60mm 8,50  12,50  
2 Chaveta 14mmx9mmx50mm 9,00  26,00  
4 Chaveta 8mmx7mmx60mm 6,50  46,00  
2 Unidad de rodamiento Tipo pedestal Ø 80mm 79,82  159,64  
4 Unidad de rodamiento Tipo brida Ø 30mm 37,88  151,56  
1 Unidad de rodamiento Tipo brida Ø 55mm 58,52  58,52  
1 Unidad de rodamiento Tipo brida Ø 35mm 46,06  46,06  
2 Cadena Paso 1" N°80; 3000mm 175,97  351,94  
2 Sprocket simple Paso 1" ; 21 dientes; tipoB 47,45  94,90  
                                                                                             Total 989,51  
Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
a. Costo de fabricación 
Los tiempos de mecanizado descritos en la Tabla 42, se los encuentra en base a 
fórmulas detalladas en las Tablas 38 y 39. 
 
Tabla 42. Tiempos de mecanizado 





1 Eje 1 Construcción torneado y fresado 15 0.5 
2 Eje piñon 1 Construcción torneado y fresado 4 1 
1 Eje piñon 2 Construcción torneado y fresado 3 0.5 
3 Engranes Construcción torneado y fresado 3.6 3 
1 Trinquete Construcción torneado y fresado 1.5 1 
1 Volante Construcción torneado y fresado 0.5 0.5 
  Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 43 se describe los costos de hora máquina, los cuales están establecidos 














1 Torno 28 8  224,00 
1 Fresadora 7 10  70,00 
138 
Fresadora / por 
diente 
  9 1242,00 
1 Taladro  16 1  16,00 
1 Amoladora 16 1  16,00 
1 Soldadura 46 3  138,00 
1 Herramientas 46 3  138,00 
1 Plasma KCP100 8 4.5  36,00 
1 Compresor 10 hp 8 3  24,00 
                                                                                    Total               1904,00 
    Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 44, se muestra los costos de mano de obra, tomando en cuenta el salario 
de la persona y el trabajo que está realizando. 
 
Tabla 44. Costos de mano de obra 
Cant. Trabajador 






1 Operario Tornero 224 3,50 784,00 
1 Operario Fresador 70 3,50 245,00 
1 Soldador 46 3,00 138,00 
1 Ayudante 46 2,50 115,00 
                                                                     Total 1282,00 
       Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
En la Tabla 45 se detallan los costos de acabados, valores tomados del Anexo 6. 
 
Tabla 45. Costos de acabados 





1 Estructura Pintura 50,00 50,00  
1 Cadena Lubricante 85,94 85,94 
1 Rodamientos Lubricante 85,94 85,94 
                                                                          Total  221,88  






b. Costo de administrativo 
 
Tabla 46. Costos administrativos 
Cantidad Detalle Costo total [USD] 
1 Logística 200,00  
1 Diseño 1000,00 
                Total 1200,00 
                   Elaborado por: Galo Guañuna & Junior Ortiz 
 
c. Costo total 
 
Tabla 47. Costo total del mecanismo de izaje 
Denominación Costos [USD] 
Costo de materiales 1593,40 
Costo de elementos mecánicos 989,51 
Costo de fabricación 3186,00 
Costo de acabados 221,88 
Costo administrativo 1200,00 
Total 7190,79 





















- El esfuerzo más relevante por la presión del agua hacia la compuerta radial 
se produce con la compuerta cerrada y genera una fuerza de 20.2 ton, la 
fuerza hidrostática con la compuerta abierta a una altura de operación de 
0.8 m es de 12 ton, por tanto, las fuerzas hidrostáticas descienden a medida 
que la compuerta radial se eleva.   
 
- Los elementos críticos de la compuerta fueron analizados por la teoría de 
esfuerzo por flexión, aplastamiento y cortante obteniendo un factor de 
seguridad mínimo de 3.8, 5.9, 5.3 para el pórtico, placa brazo y eje pivote 
respectivamente, valores que son razonables para el funcionamiento.  
 
- La potencia para elevar la compuerta es de 2.2 kW y la carga de izaje es de 
4.92 Ton, siendo un valor menor que el peso total de la compuerta debido 
a que no se eleva el total de su peso, sino solo una fracción del mismo 
debido a su movimiento radial al estar anclado a un eje pivote. 
 
- El mecanismo de izaje planteado tiene una reducción de torque de 4.16 
kNm en el tambor de izaje a 0.1 kNm en el volante y una fuerza de 
maniobra en el volante de 0.16 kN, ideal para ser ejecutado por un operario. 
 
- Para el descenso de la compuerta se desbloquea el pin de sujeción de la 
uñeta del trinquete ubicada en la parte exterior de la caja reductora, si en 
este proceso se desea fijar una altura se revierte el desbloqueo.  
 
- La propuesta plantea un sistema seguro para lugares alejados, diseñado 
para situaciones críticas de trabajo con componentes del mecanismo en 
AISI 4340 apropiado para condiciones de trabajo establecidas, 







- Colocar una cubierta de protección para el mecanismo de izaje utilizando 
la estructura del pórtico ya construido de dimensiones 2.2 x 2.29 x 3.16 m,  
valores detallados en la Figura 8, con el propósito de evitar daños 
generados por los factores ambientales presentes en la zona. 
 
- En el caso de implementar la propuesta de izaje se puede instalar una 
plataforma de parrilla galvanizada industrial de 1m x 2m, en conjunto con 
barandales para la ubicación del operario frente al volante motriz del 
mecanismo.  
 
- Utilizar el lubricante Polyplex S2 detallado en el Anexo 6 para la superficie 
de ejes, engranes, rosca interior del cubo del freno del polipasto actual, para 
alargar la vida útil de los elementos mecánicos del polipasto manual. 
 
- Crear un plan de mantenimiento preventivo para los elementos más críticos 
de la compuerta radial y ejecutarlo con personal capacitado. 
 
- El sistema de frenado para la elevación de la compuerta se lo planteó con 
un sistema de trinquete mecánico y para su descenso mediante la fuerza 
considerablemente baja del operario, sin embargo, se lo puede realizar 
mediante un sistema de freno hidráulico automotriz.  
 
- Al mecanismo propuesto se puede acoplar un motorreductor de 4.7 kNm 
de torque, 2.2 kW de potencia y 4.5 rpm,  se debe tomar en cuenta que la 
automatización del sistema se estima $400 aproximadamente sin 
considerar la acometida para obtener energía eléctrica in situ. 
 
- En el proceso de montaje del mecanismo se recomienda tener todas las 
medidas de seguridad necesarias tanto para el personal como para los 
equipos debido a que el sitio de operación se encuentra en una zona de 
altura, a su vez se debe realiza un tratamiento de protección que incluya 
pintura anticorrosiva a la estructura base y puntos de soldadura debido a 
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ANEXOS 
Anexo 1: Motorreductor NORD opcional para izaje  [14] 
 
 































































Anexo 8: Plan de mantenimiento  
 
a. Plan de mantenimiento 
 
El sistema de izaje como todos sus elementos y accesorios tienden con el tiempo a 
perder sus características por el uso, debido a esto se recomienda una correcta 
lubricación de los elementos mecánicos ya que es muy importante porque influye en 
su vida útil. Se recomienda realizar inspecciones visuales periódicas en el sistema ya 
que esto impedirá que algún elemento falle de manera imprevista. 
 
b. Mantenimiento Preventivo 
 
Al ejecutar las siguientes recomendaciones de mantenimiento del fabricante el 
mecanismo funcionará de manera óptima. Se recomienda realizar la limpieza y 
lubricación cuando la compuerta se encuentra cerrada y para la revisión visual no es 
necesario el estado de la compuerta. 
 
c. Limpieza y lubricación de cojinetes 
 
Por lo general los cojinetes están expuestos a diferentes factores ambientales que 
afectan el funcionamiento adecuado de los mismos. Para poder realizar una correcta 
limpieza y lubricación se procede a limpiar las superficies llenas de partículas de polvo 
con el desengrasante WD – 40 y a su vez se procede a ubicar una grasa LGHB 2  
recomendada por SKF [37]. 
 
d. Limpieza y lubricación de engranes 
 
En ciertos casos los dientes de los engranajes tienden a fallar debido a la corrosión que 
se genera en la superficie del mismo. Para evitar un contacto seco entre engrane – 
piñon el fabricante SKF recomienda la grasa LGHB 2 debido a que brinda un extrema 
protección de los dientes en condiciones de temperatura y corrosión. A su vez se 
recomienda lubricar la parte interna del engrane con el eje generando una película de 
aceite en el lugar de contacto.  
 
 
e. Limpieza y lubricación de la cadena 
 
Es inevitable el desgaste en las articulaciones de la cadena ya que esto depende de 
varios factores como la carga a soportar.  Las cadenas están expuestas a partículas que 
se impregnan en las articulaciones las cuales pueden ocasionar grumos que afectan en 
correcto funcionamiento de las mismas, para evitar estos inconvenientes es 
recomendado por SKF utilizar el aceite LHMT 68 para cadenas de elevación o 
trasmisión. 
 
f. Tiempo utilizado para el mantenimiento 
 
El tiempo aproximado para la limpieza de las cadenas es de 1h y para el resto de 
componentes de 20 minutos cada uno. Para la lubricación de las cadenas 2h, para los 
rodamientos 30 minutos cada uno y para los demás componentes 30 minutos cada uno. 
La revisión de todos los componentes 5 minutos por componente.  
 
g. Cronograma de mantenimiento 
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